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Die Abgasturboaufladung erweist sich als sinnvolles Hilfsmittel den Kraftstoffverbrauch ei-
nes Hubkolbenverbrennungsmotors bei gleichbleibender Fahrdynamik zu verringern und 
somit die Effizienz des Motors zu erhöhen. Zur optimalen Nutzung der im Abgas enthalte-
nen Energie werden Abgassysteme moderner Pkw – Motoren äußerst kompakt ausgeführt, 
um der Abgasturboladerturbine ein möglichst hohes Enthalpiegefälle zur Verfügung zu stel-
len. Diese Umstände, sowie zunehmend kleinere Zylinderzahlen mit großen Zündabstän-
den führen dazu, dass sich die Eintrittsbedingungen von Radialturbinen von Abgasturbola-
dern heutiger Motoren periodisch ändern. Die Strömungsmaschine kann aufgrund ihrer 
Trägheit dem Druckanstieg nicht unverzögert folgen und wird vorwiegend bei niedrigen 
Schnelllaufzahlen betrieben 
Die Entwicklung von Abgasturboladern und deren Anpassung an den Verbrennungsmotor 
erfolgen überwiegend auf Grundlage von messtechnisch ermittelten Kennfeldern von Ver-
dichter und Turbine. Diese werden an stationär betriebenen Heißgasprüfständen ermittelt. 
Aufgrund der stationären Leistungsbilanz zwischen beiden Strömungsmaschinen an die-
sen Prüfständen beschreiben stationär gemessene Turbinenkennfelder nicht den gesam-
ten motorrelevanten Betriebsbereich der Turbine. 
Für die Entwicklung innovativer Turboladerturbinen sind Untersuchungen der Turbinenwir-
kungsgrade und Durchsatzkennzahlen in diesen Betriebspunkten essentiell. 
Zur Untersuchung von Wechselwirkungen zwischen aufgeladenen Verbrennungsmotoren 
und Aufladesystemen stellt die Motorprozessrechnung eine wichtige Technologie dar. Die 
numerische Beschreibung des Turboladerverhaltens im Motorbetrieb erfolgt ebenfalls auf 
Basis von gemessenen Turboladerkennfeldern. Aufgrund des eingeschränkten Messbe-
reichs der Turbinenkennfelder werden diese stark extrapoliert und beschreiben das ther-
modynamische Verhalten der Turboladerturbine fragwürdig. 
Die vorliegende Arbeit stellt ein neues Verfahren an einem erweiterten Heißgasprüfstand 
zur Vermessung und Untersuchung von Turboladerturbinen in motorrelevanten Betriebs-
zuständen vor. Parallel wird ein Berechnungsmodell entwickelt, um Messergebnisse zu 
plausibilisieren und die numerische Beschreibung instationärer Turbinenströmungen zu un-
tersuchen. Die Methode basiert auf der Ausnutzung zusätzlicher Beschleunigungsleistung 
zur Erhöhung der Aufnahme der Turbinenleistung, um niedrigere Schnelllaufzahlen unter 
motorrealistischen Randbedingungen untersuchen zu können. Mit Hilfe eines geeigneten 
Druckverlaufes werden temporär stationäre Strömungszustände erzeugt, sodass thermo-




den Betriebsbedingungen der Turbinenuntersuchung denen der Turboladerturbine im Mo-
torbetrieb angepasst. Kurzzeitig stellen sich quasi-stationäre Zustände ein, woraufhin pha-
senkorrigierte Messgrößen die Strömung in den Schaufelkanälen der Turbine belastbar 
beschreiben. Durch Variation der pulsierenden Strömung können Wirkungsgrad- und Mas-
sendurchsatzkennfelder mit hoher Abtastrate erweitert werden, wodurch verlässliche Inter-
polationen der Turbinenkennfelder bei niedrigen Laufzahlen möglich sind. Am Heißgas-
prüfstand lassen sich Turbineneintrittstemperatur, Druckamplitude und mittleres Druckver-
hältnis mit speziellen Impulsgeneratoren einstellen. Auch eine instationäre Massenstrom-
messung und Temperaturmessung ist möglich. Die instationäre Messmethode bildet eine 
Synthese mit stationären Turbinenvermessungen und deckt einen Großteil des Turbinen-
betriebes aufgeladener Hubkolbenverbrennungsmotoren ab. Damit hat dieses Verfahren 
das Potential Turboladerkennfelder die am stationären Heißgasprüfstand ermittelt wurden 
sinnvoll zu ergänzen. 
Ergebnisse der neuen Messmethode werden mit Resultaten äquivalenter Simulationsrech-
nungen auf Grundlage stationär und instationär ermittelter Kennfelder verglichen. 
Auf Basis erweiterter Turbinenkennfelder können Wechselwirkungen zwischen dem Ver-
brennungsmotor und dem Aufladeaggregat mit Hilfe der Motorprozessrechnung genauer 
untersucht werden. Dies ermöglicht eine ideale Anpassung des Abgasturboladers an den 
Motor, wodurch Effizienz und Dynamik verbessert sowie Abgasemissionswerte des Antrie-






Turbocharging proves to be a reasonable method to increase the efficiency and the dy-
namic behavior of modern combustion engines. Pulse turbocharging is a common method 
to increase available exhaust exergy. On this account the radial turbocharger turbine in to-
day's passenger cars combustion engines runs under unsteady operating conditions. For 
optimized exploitation of the available exhaust energy, the manifolds are very compact. 
Pulsating exhaust gas flow drives the turbine with varying inlet conditions yielding dominant 
operating conditions at low blade speed ratios. 
Turbocharger development and matching are based on measured turbine maps which are 
detected on steady-state hot gas stands. Due to the steady state power balance between 
compressor and turbine on these test stands operating conditions at low blade speed ratios 
can not be measured. Measurements of efficiency and swallowing capacity at these oper-
ating conditions are essential for the development of improved turbines and turbocharger 
matching. Furthermore gas exchange simulations deliver better results relying on meas-
ured data compared to today's extrapolated efficiency maps. 
This work presents a new measurement procedure on an extended hot gas test stand to 
investigate turbocharger performances at engine like operating conditions. Furthermore a 
simulation model of the extended test stand is developed. Measurement results can be 
verified and the numeric description of the dynamic turbine characteristic can be analysed. 
The procedure is based on exploiting the rotational inertia to increase turbine power de-
mand and to yield low blade speed ratios. A defined pressure profile yields to quasi-steady 
flow conditions to investigate thermodynamic characteristics of the turbine reliably. Tur-
bines operating conditions are adapted to the on-engine situations to transfer measure-
ment results solid. Vary pulsating hot gas flow allows to detect efficiency and swallowing 
maps of the turbine with high sampling rates yielding reliable interpolation. On the hot-gas 
test stand the turbine inflow temperature, pressure amplitude and mean pressure ratio can 
moreover be adjusted. Unsteady mass flow and temperature measurements are also poss-
ible. The new method describes a synthesis with standard turbine measurements and ex-
plains great sections of on-engine turbine operating conditions. This method can therefore 
be used to complement turbocharger characteristic measurements made on the steady-
state hot gas test stand. 
Results of the new measurement procedure are compared to standard hot gas measure-




Interactions between the engine and the turbocharger can be analyzed well based on the 
extended turbine maps. Optimized matching yields to more efficient and more dynamic tur-
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A Querschnittsfläche m² 
 Oberfläche m² 




B Spaltbreite m 
b Extrapolationsexponent, Snorm < 1 - 
bT-ein Turbinenradeintrittsbreite m 




ce Extrapolationskoeffizient, Snorm > 1 - 
cm Extrapolationskoeffizient, 0S für mnorm =&  - 





cS isentrope Düsengeschwindigkeit 
s
m  
D Durchmesser m 
mdm/dt &=  Massenstrom 
s
kg  




τ  - 








h spezifische Enthalpie 
kg
J  





 i  arithmetisches Mittel der Variable i 
KW Kurbelwinkel ° 
k Wellenzahl=
a
f2 ⋅⋅π  
m
1  
L Abstand m 
Ma Machzahl - 
Mu Umfangsmachzahl - 
m Extrapolationsexponent, 
normm&  - 
mRe Reynold-Exponent in Nusselt-Zahl - 
m&  Massenstrom 
s
kg  
Nu Nusselt-Zahl - 
n Drehzahl min-1 
ÖV Blendenöffnungsverhältnis - 





Pr Prandtlzahl - 









R Radius m 
Re Reynoldszahl - 
Rec Recoveryfaktor - 
Rn Richardson-Zahl - 
S Schnelllaufzahl oder Laufzahl - 
Str Strouhal-Zahl - 





T Temperatur K 










wt Technische Arbeit 
kg
J  
x Weg m 
 Koordinate - 




α Strömungswinkel im Absolutsystem ° 









β Strömungswinkel im Relativsystem ° 










D  - 
βpuls Energiebeiwert - 
∆ Inkrement von Zustandsgrößen 
ε Emissionsgrad - 
η Wirkungsgrad - 
ηvis dynamische Viskosität 
m
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µG Gleitreibkoeffizient - 
ν kinematische Viskosität 
m
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ψ Durchflussfunktion - 














σ Spannung Pa 
τ Periodendauer s 
τpuls Transmissionsgrad - 
τTE Zeitkonstante Thermoelement s 
ω Winkelgeschwindigkeit s-1 


































































tt Zustandsänderung total – total 
V Verdichter 







Zunehmend strengere Emissionsgrenzen einerseits sowie Kundenwünsche nach Komfort 
und dynamischen Ansprechverhalten andererseits bewegen Automobilhersteller zu effizi-
enteren Hubkolbenverbrennungsmotoren. Wesentliche Schlüsseltechnologien zur Steige-
rung der Effizienz des Motors sowie Verminderung von Abgasemissionen, bei gleichzeitig 
konstanten Fahrleistungen, sind Reduzierung des Hubvolumens (Downsizing), Aufladung, 
Direkteinspritzung sowie variable Ladungswechselsteuerorgane und Verdichtungsverhält-
nisse. 
Die Abgasturboaufladung stellt bei der Entwicklung verbrauchsarmer und effizienter Hub-
kolbenmotoren eine entscheidende Technologie dar. In Dieselanwendungen ist sie bereits 
flächendeckend eingeführt und etabliert sich mehr und mehr auch bei Ottomotoren, mitun-
ter aufgrund von zunehmend effizienter Nutzung des pulsierenden Abgasmassenstromes 
von Verbrennungsmotoren. Die Stoßaufladung mit geringen Abgasvolumen ist eine sehr 
wirksame Methode, um die verfügbare Abgasenergie an der Turboladerturbine zu erhöhen. 
Kompakte Abgassysteme sowie sinnvolle Zusammenführungen der Abgasleitungen der 
Zylinder ermöglichen die Erhaltung von Turbinenexpansionspotential und Reduzierung von 
Druckverlusten, um die theoretisch zur Verfügung stehende Abgasenthalpie zu erhöhen. 
Die Randbedingungen moderner und zukünftiger Pkws führen zu großen technischen An-
forderungen an das Aufladesystem. In der Folge müssen Interaktionen zwischen der Hub-
kolbenverbrennungsmaschine und dem Aufladeaggregat untersucht und optimiert werden, 
besonders unter instationären und transienten Betriebsbedingungen. Üblicherweise basie-
ren Turboladerauslegung und Anpassung des Laders an den Verbrennungsmotor auf sta-
tionären Untersuchungen und Messungen der thermodynamischen Eigenschaften von Ab-
gasturboladerturbinen. Diese erfolgt üblicherweise nach dem „Turbocharger Gas Stand 
Test Code SAE J1826“ /95/. Im Unterschied zu den zeitlich unveränderlichen Messungen 
arbeiten Radialturbinen an modernen Pkw-Motoren unter stark instationären Betriebsbe-
dingungen. Druckamplituden pulsierender Abgasströmungen erreicht mehr als 100 Prozent 
des mittleren Eintrittsdrucks der Turboladerturbine. Die Betriebsbedingungen einer Abgas-
turboladerturbine unter pulsierender Abgasströmung moderner Pkw-Motoren verändern 
sich in Abhängigkeit der Motorzündfrequenz sehr schnell. Die Zeitskala der pulsierenden 
Strömung ist üblicherweise im Vergleich zur Rotationsfrequenz der Turbine groß, so dass 
sich in den Schaufelkanälen der Strömungskraftmaschine temporär stationäre Betriebsbe-




und stellt die Grundlage der numerischen Untersuchung von Wechselwirkungen zwischen 
Motor und Aufladeaggregat in der Motorprozesssimulation dar. 
Zur Beschreibung und Untersuchung des Turboladerverhaltens in motorrealistischen Be-
triebszuständen werden diese Zustandsbedingungen häufig angenommen. Die Ungenau-
igkeit dieser quasi-stationären Annahme wird in mehreren Veröffentlichungen diskutiert 
(vgl. 2.4). Die Ergebnisse der Untersuchungen zeigen keine zwangsläufig höheren oder 
niedrigeren Turbinenleistungen unter pulsierendem Abgas als aufgrund der quasi-
stationären Betrachtungsweise der Schaufelkanalströmung der Turboladerturbine. Signifi-
kante Ungenauigkeiten der Annahme sind für übliche Turboladeranwendungen an Pkw-
Verbrennungsmotoren in der Literatur nicht zu finden. Baines et al. quantifiziert die quasi-
stationäre Annahme für Pkw – Turboladerturbinen /4/. Wenn das Verhältnis zwischen der 
Impulsfrequenz ω multipliziert mit der meridionalen Länge der Schaufelpassage L und der 
mittleren Relativgeschwindigkeit w  des Abgases im Schaufelkanal kleiner als eins ist, ver-
hält sich das Fluid quasi-stationär. Das Verhältnis wird durch die Richardson–Zahl in Gl. 
1-1 beschrieben. In modernen Ottoanwendungen ist sie typischerweise deutlich kleiner als 










Die Gültigkeit der quasi-stationären Annahme wird in Abschnitt 7.4 diskutiert. Zur Untersu-
chung thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine  wird die Strömungsma-
schine üblicherweise an stationären Heißgasprüfständen vermessen und anhand von Tur-
binenkennfeldern charakterisiert. Die Ermittlung dieser Kennfelder erfolgt standardmäßig 
entlang konstanter Drehzahllinien bei unveränderter Turbineneintrittstemperatur. Zur Be-
schreibung thermodynamischer Eigenschaften der Turbine werden verschiedene Betriebs-
punkte und damit Turbinenleistungen eingestellt und messtechnisch untersucht. Entspre-
chend der stationären Leistungsbilanz zwischen Turbine und Verdichter wird die Turbinen-
leistung von der Verdichter- und der mechanischen Leistung des Laufzeuges aufgenom-
men. Änderungen des Turbinenbetriebspunktes setzen demnach Anpassungen der Ver-
dichterleistungsaufnahme voraus, um die Laderdrehzahl anzupassen. Die Leistungsauf-
nahme des Verdichters ist aufgrund von strömungstechnischen Phänomenen begrenzt, 
sodass der Untersuchungsbereich der Turbine an standardmäßig stationär betriebenen 
Heißgasprüfständen limitiert ist. Pump- und Stopfgrenze der Strömungsarbeitsmaschine 




Gleichwohl unterscheiden sich die Turbinenbetriebsbedingungen an Pkw-
Verbrennungsmotoren von denen an standardmäßig stationären Heißgasprüfständen deut-
lich. Aufgrund seiner Trägheit folgt die Drehzahl des Laufzeuges dem Druckanstieg in der 
Abgasleitung während eines Auslassdruckstoßes eines Pkw-
Hubkolbenverbrennungsmotors verzögert. Vorübergehend werden Betriebsbedingungen 
mit hohen Turbinenexpansionsverhältnissen und niedrigen Turbinenumfangsgeschwindig-
keiten erreicht. Diese Betriebszustände können ohne zusätzliche Maßnahmen aufgrund 
der limitierten Verdichterleistungsaufnahme an stationär betriebenen Heißgasprüfständen 
nicht untersucht werden. 
Für die Entwicklung innovativer Turbinen sowie für Untersuchungen von Interaktionen zwi-
schen dem Aufladeaggregat und dem Verbrennungsmotor sind Untersuchungen des Tur-
binenwirkungsgrades und des Massendurchsatzes in motorrealistischen Betriebsbereichen 
essentiell. 
Innovative Abgasturbinen nutzen die verfügbare Abgasenergie während eines Druckstoßes 
im Abgassystem moderner Verbrennungsmotoren optimal. Zur Entwicklung und Bewertung 
neuer Technologien sind Untersuchungen des dynamischen Turbinenverhaltens in diesen 
Betriebsbereichen notwendig. 
Numerische Berechnungen von Wechselwirkungen zwischen Turbolader und Motor in der 
Motorprozesssimulation (vgl. 2.3) basieren gewöhnlich auf stationär ermittelten Turbinen-
kennfeldern /95/. Diese müssen zur Untersuchung der Interaktionen stark extrapoliert wer-
den, da sie Turbinencharakteristiken in motorrelevanten Betriebsbereichen nicht ausrei-
chend beschreiben. Die Qualität der Simulationsrechnungen hängt in großem Maße von 
der Güte der Turbinenkennfelder und ihrer Extrapolationen ab. 
Verschiedene Methoden, zur Analyse von Turboladerturbinen in motorrelevanten Betriebs-
bereichen, werden bis in die Gegenwart entwickelt. Überwiegend basieren die Methoden 
auf der Zunahme der Leistungsaufnahme des Verdichters und der stationären Vermessung 
der Turbine /81/. Diese Messmethoden setzen ein sehr gutes Verständnis der mechani-
schen Verluste voraus. Üblicherweise wird der Turbinenwirkungsgrad als das Produkt aus 
isentropem Turbinen- und mechanischem Wirkungsgrad definiert. Mechanische Verluste 
werden im Turbinenwirkungsgrad berücksichtigt. Systematiken, die auf stationärer Erhö-
hung der Aufnahme der Turbinenleistung beruhen (vgl. 2.4.2), beeinträchtigen die Axial-
schübe in diesen Betriebszuständen und beeinflussen mechanische Verluste bzw. den 
Turbinenwirkungsgrad. Für zuverlässige Untersuchungsergebnisse zur Charakterisierung 
der Turbine in motorrelevanten Betriebsbereichen wird demzufolge ein zuverlässiges Reib-




tungsaufnahmen und gleichen Durchmessern zur erweiterten Untersuchung von Turbola-
derturbinen verwendet werden, ohne Axialschübe signifikant zu beeinträchtigen. 
Im Rahmen dieser Arbeit wird eine neue Messmethode entwickelt, mit der Turbinenkenn-
felder für moderne Ottoanwendungen auf Basis motorrealistischer, instationärer Betriebs-
bedingungen erweitert werden können. Die Systematik beruht auf der zusätzlichen Aus-
nutzung von Beschleunigungsleistung durch Impulsbeaufschlagung. Die Turbine wird unter 
realistischen Randbedingungen betrieben und untersucht, sodass physikalische Einflüsse 
von Reibung, Machzahl, Wärmeströmen etc. auf den Motorbetrieb übertragbar sind und 
zuverlässige Ergebnisse für den Turboladereinsatz am Hubkolbenverbrennungsmotor ge-
wonnen werden. 
Stand der Technik 
___________________________________________________________________________ 
 5 
2 Stand der Technik 
Bei einer Verbrennungskraftmaschine wird die im Kraftstoff gespeicherte chemische Ener-
gie während einer Verbrennung in Wärmeenergie umgewandelt. Diese wird teilweise in 
technische Arbeit umgesetzt. Der zur Verbrennung notwendige Sauerstoff muss dazu der 
in den Arbeitszylinder angesaugten Luft entnommen werden. Die Leistung der Hubkolben-
verbrennungsmaschine ist in erster Näherung eine Funktion der Luftmasse. Diese wird 
wiederum durch die Drehzahl und somit die Anzahl der Ansaughübe und das Hubraumvo-
lumen beeinflusst. Darüber hinaus kann eine Steigerung der Leistungsdichte durch Erhö-
hung der Dichte des Arbeitsmediums Luft vor dem Einströmen in den Zylinder erreicht 
werden. Damit lässt sich eine allgemeine Gleichung zur Berechnung der Leistung einer 
Hubkolbenmaschine darstellen /124/: 
 
Gl. 2-1 
LengHubeng nVP ρ⋅⋅~  
 
2.1 Thermodynamik der Abgasturboaufladung 
Seit Beginn der Motorenentwicklung ist man bestrebt nach hoher Leistungsdichte und nied-
rigem spezifischen Kraftstoffverbrauch. Beide Parameter hängen eng miteinander zusam-
men, da durch eine Erhöhung der Leistungsdichte der Verbrennungsmotor kleiner dimen-
sioniert, Reibverluste somit reduziert und motorische, thermodynamische Prozesse opti-
miert werden können. Angepasste Motoren lassen sich mit höherer Last bei höherem Wir-
kungsgrad betreiben, um vergleichbare Leistungen zu erzielen. Die Entdrosselung infolge 
der Lastanhebung führt zur Reduktion der Ladungswechselverluste beim Ottomotor. 
Gleichzeitig führen kleinere und weniger Zylinder zur Reduktion der mechanischen Verlus-
te und zur Effizienzsteigerung durch einen höheren Aufladegrad des Triebwerks. Durch 
Verminderung des Hubraums und der Zylinderanzahl bei gleichzeitiger Beibehaltung der 
Motorleistung kann ein signifikanter Verbrauchsvorteil und eine Steigerung der Effizienz er-
reicht werden. Zweckmäßig kann dazu die Ladungsdichte des Arbeitsmediums vor dem 
Einströmen in den Arbeitszylinder durch Vorverdichtung angehoben werden. Dabei sollte 
die Temperatur des Arbeitsmediums nicht signifikant erhöht werden, um das Temperatur-
profil der Hochdruckschleife nicht nachteilig zu beeinflussen. Durch die Vorverdichtung des 
Arbeitsmediums kann neben der Steigerung der Leistungsdichte auch der Verbrennungs-
ablauf, besonders bei Teillast verbessert werden /80/. Die Vorverdichtung des Arbeitsme-
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diums hat auf den Prozesswirkungsgrad der Hochdruckschleife von Verbrennungsmotoren 
keinen signifikanten Einfluss /78/. 
Gleichwohl wird der Niederdruckprozess bzw. die Ladungswechselschleife durch die Erhö-
hung des Ladedruckes p2>pamb positiv beeinflusst, wenngleich das Verdichtungsverhältnis 
des Verbrennungsmotors nicht signifikant reduziert wird. 
Die Vorverdichtung des Arbeitsmediums kann durch unterschiedliche Aufladeverfahren er-
zielt werden. Neben der Nutzung gasdynamischer Effekte und der Aufladung durch vom 
Motor angetriebene, mechanische Lader, hat sich die Abgasturboaufladung aufgrund ihrer 
thermodynamisch sehr guten Eigenschaften bezüglich des Gesamtsystems durchgesetzt. 
Die Verdichtungsarbeit lässt sich aus der Abgasenthalpie der Verbrennungskraftmaschine 
nutzen. Kreisprozessbedingt ist der Druck im Arbeitszylinder eines aufgeladenen Ottomo-
tors am Ende der Expansion wesentlich höher als zu Beginn der Kompression. Dieser er-
höhte Druck kann ohne besondere Maßnahmen (vgl. Miller oder Atkinson /80/) aufgrund 
der geometrisch vorgegebenen Kolbenbewegung am Ende der Expansion im Zylinder 
selbst nicht mehr in Arbeit umgesetzt werden. Die am Ende des Hochdruckprozesses des 
Verbrennungsmotors zur Verfügung stehende Energie im Abgas kann in einem nachfol-
genden Prozess sinnvoll genutzt werden 
Eine Strömungsturbine (vgl. 2.2.2) nutzt die vorhandene Abgasenergie am Ende des Ex-
pansionstrakts und treibt einen auf gleicher Welle angeordneten Strömungsverdichter (vgl. 
2.2.1) für die Vorverdichtung der Zylinderladung vor dem Eintritt in den Arbeitszylinder an.  
Seit der Erfindung schnelllaufender Hubkolbenmotoren existiert die Idee der Aufladung zur 
Erhöhung der Dichte des Arbeitsmediums. Der Abgasturbolader, der im Jahre 1905 von 
Alfred Büchi erfunden wurde, konnte sich in Hubkolbenmotoren moderner Pkws erst durch 
die Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades des Aufladeaggregates und der Einführung 
der Direkteinspritzung durchsetzen. Schlechte Wirkungsgrade und unvorteilhafte Anord-
nungen erster Abgasturboladeranwendungen führten zu negativen Spülgefällen /78/. Be-
reits 1925 meldete Büchi ein Patent zur Trennung der Auspuffleitungen und Zusammen-
fassung von Zylindern mit Zündabständen von mehr als 240 Grad Kurbelwinkel sowie en-
gen Leitungsquerschnitten an. Die Methode wird als Stoßaufladung bezeichnet. Durch die 
Vorverdichtung der Ladeluft musste zu Beginn der Turboladerentwicklung besonders bei 
Ottomotoren das Verdichtungsverhältnis zur Vermeidung unkontrollierter Selbstzündung 
(Klopfen) verringert werden. Die Reduzierung verringert wiederum den Wirkungsgrad des 
Verbrennungsmotors. 
Durch den Einsatz moderner Brennverfahren und Steuerorgane des Verbrennungsmotors 
steht der Abgasturboladeraufladung und der damit verbunden Effizienzsteigerung durch 
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Downsizing nun nichts mehr im Weg. Fortschritte im Matching, dem Anpassen des Turbo-
laders an die Hubkolbenverbrennungsmaschine, ermöglichen darüber hinaus die Findung 
sinnvoller Kompromisse zwischen gutem transienten Verhalten und hoher maximaler Leis-
tung. 
Der Verdichter saugt über den Luftfilter Frischluft an und erhöht durch die Schaufelarbeit 










Die Schaufelarbeit ∆hSchaufel wird von der Turbine erbracht, die Restenergie des Abgases 
nutzt. 
Abb.2-1 stellt die in der Turbinenstufe umgewandelte Totalenthalpiedifferenz anhand von 
Isobaren in einem h-s-Diagramm dar. Weiterhin wird die Expansion und Umlenkung des 


















Abb. 2-1 Entspannung im h-s-Diagramm und Beschaufelung einer Turbine 
 
Auf Cordier geht die Idee zurück, Wirkungsgradmaxima für verschiedene Strömungsma-
schinen entsprechend ihre Bauart gegenüberzustellen. In dem Cordier-Diagramm /100/ 
wird der Zusammenhang zwischen der Drehzahl-Kenngröße nS und der Durchmesser-
Kenngröße dS von einstufigen Strömungsmaschinen dargestellt. Anhand des Diagramms 
können Leistungsdaten und somit die eingesetzte Strömungsmaschine voneinander unter-
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schieden und klassifiziert werden. In Abhängigkeit vom Gefälle ∆h und dem Durchsatz m&  
kann aus dem Cordier-Diagramm die Radialmaschine als optimale Bauart für den Einsatz 
an abgasturboaufgeladenen Pkw-Verbrennungsmotoren festgelegt werden. 
Um die Abgasenergie von dem Zylinder zur Turbine optimal zu transportieren, ist die Ge-
staltung der Abgasleitung wesentlicher Bestandteil der Auslegung. Darüber hinaus ist eine 
optimale Gestaltung der Ventilanordnungen und -steuerung in Kombination mit einer unter 
gasdynamischen Gesichtspunkten ausgelegten Auslasskanalkonstruktion sinnvoll, um eine 
größtmögliche Energierückgewinnung an der Turbine zu erzielen. Grundsätzlich unter-
scheidet man zwei wesentliche Verfahren, bei denen die verfügbare Abgasenergie in der 
Turboladerturbine  in mechanische Energie umgewandelt wird Systematiken und Ausfüh-
rungen der Stoß- bzw. Impuls- und der Stauaufladung werden in der Literatur eingehend 
diskutiert /37/, /80/, /83/, /87/, /93/, /107/, /124/. 
 
2.2 Strömungstechnische Grundlagen des Abgasturboladers 
Das Ziel der Abgasturboaufladung ist die Erhöhung der Leistungsdichte des Verbren-
nungsmotors durch Dichteerhöhung des Arbeitsmediums. Die Verdichtung der Luft erfolgt 
in modernen Pkw-Motoren überwiegend mit Hilfe von Radialverdichtern. Durch Zufuhr von 
mechanischer Energie wird dem Fluid eine gerichtete Geschwindigkeit aufgeprägt. Da-
durch erhöht sich die kinetische Energie der Strömung, die anschließend durch Verzöge-
rung in einem Diffusor in Druck umgewandelt wird. Diese Zufuhr technischer Arbeit und 
Erhöhung des statischen Druckes kann mit Hilfe des ersten Hauptsatzes der Thermody-
namik für offene Systeme beschrieben werden /17/. In einem parallelen Prozess wird die 
geforderte technische Arbeit wt gewonnen. Die Enthalpie der Abgasströmung wird in der 
Turbine in wt umgewandelt. 
Turbine und Verdichter sind starr miteinander verbunden, wodurch die Betriebsgrenzen 
beider Strömungsmaschinen den Betriebsbereich des Abgasturboladers bestimmen. 
Im Folgenden werden strömungstechnische Grundlagen der Aufladeaggregate Radialver-
dichter und -turbine für den angewandten Fall diskutiert. Detaillierte Beschreibungen beider 
Strömungsmaschinen sind in der Literatur zu finden /4/, /20/, /34/, /37/, /42/, /95/, /104/, 
/123/. 
 




Nach der Eulergleichung (Gl. 2-2) verdichtet eine Strömungsarbeitsmaschine, bestehend 
aus Rotor und Stator, den Massenstrom 
Vm&  polytrop vom Eintrittsdruck p01 auf den Aus-
trittsdruck p02. Aufgrund von Reibungseinflüssen erhitzt der Verdichter das Gas mehr als 
isentrop. 
Im Rotor wird das Fluid in Drehrichtung der Arbeitsmaschine umgelenkt. Mechanische Ar-
beit wird über den Impulssatz von der angetriebenen Welle in Strömungsenergie umge-
wandelt. Im nachfolgenden Stator, der als Diffusor ausgebildet ist, wird die Strömungs-
energie bei gleichzeitiger Reduzierung der Strömungsgeschwindigkeit in statischen Druck 
umgewandelt. Details zur Energieerhöhung in Strömungsverdichtern sind in der Literatur 
zu finden /9/, /42/, /104/. 
Aufgrund der Leistungsbilanz zwischen Verdichter und Turbine beeinflussen die Betriebs-
grenzen der Arbeitsmaschine den Untersuchungsbereich der Strömungskraftmaschine 
maßgeblich. Das Betriebsverhalten von Radialverdichtern wird anhand von Kennfeldern 
beschrieben, welche das Durchsatzverhalten und den Wirkungsgrad der Strömungsma-
schine in Abhängigkeit von dem Druckverhältnis entlang von Iso-Drehzahllinien darstellt 
/51/. Diese werden einerseits durch die Pumpgrenze bei kleinen Durchsätzen und hohen 
Druckverhältnissen sowie andererseits durch die Stopfgrenze bei maximalem Durchsatz 
begrenzt. Durch zunehmendes Androsseln stromabwärts des Verdichters nimmt der Ver-
dichtermassenstrom 
Vm&  ab, wodurch nach dem ersten Hauptsatz der Thermodynamik das 
Verdichterdruckverhältnis ΠV,tt steigt. Der reale Anströmwinkel weicht zunehmend vom op-
timalen Anströmwinkel ab. Die Strömung kann aufgrund von Reibungs- und Stoßverlusten 
der Kontur der Schaufeln nicht mehr folgen und beginnt abzulösen. Die Luft strömt entge-
gen der Förderrichtung durch den Verdichter, bis sich wieder ein stabiles Druckverhältnis 
einstellt. Dieser Effekt tritt nicht an allen Schaufeln gleichzeitig auf, sondern zunächst in ei-
nem wenige Schaufelkanäle umfassenden Gebiet. Die betroffenen Verdichterkanäle kön-
nen wenig bis keine Luft mehr fördern. Die Nachbarzellen werden aufgrund der auswei-
chenden Strömung besser angeströmt, was der Strömungsablösung entgegenwirkt. Dieses 
Verhalten ruft eine Wanderbewegung der blockierenden Kanäle entgegen der Drehrichtung 
hervor (rotating stall). Sinkt der Verdichtermassenstrom weiter ab, kommt es aufgrund des 
hohen Verdichterdruckverhältnisses und geringen Durchsatzes zu Rückströmung bereits 
verdichteter Luft. Der Ladedruck sinkt. Die Strömung legt sich wieder an die Schaufeln an 
und der Förderbetrieb wird wieder aufgenommen. Ohne entsprechende Maßnahmen steigt 
der Ladedruck wieder auf den kritischen Wert an und der Zyklus beginnt erneut. Es kommt 
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zu Druckschwingungen in den Schaufelkanälen und stromabwärts des Verdichters. Die 
Verdichterpumpgrenze ist erreicht /42/. 
Arbeitet der Verdichter weitestgehend entdrosselt, fördert er maximalen Massenstrom, bis 
das Fluid im engsten Querschnitt der Strömungsmaschine Schallgeschwindigkeit erreicht 
und die Strömungsgeschwindigkeit ohne besondere Maßnahmen nicht weiter erhöht wer-
den kann. Der Verdichter gelangt an seine Stopfgrenze. 
Linien konstanter Verdichterdrehzahl werden somit durch die Pump- und Stopfgrenze be-
grenzt, wodurch auch seine Leistungsgrenzen bestimmt sind. Nach Gl. 2-4 ist die Verdich-
terleistung proportional zum Verdichtermassenstrom und eine Funktion des Verdichterd-
ruckverhältnisses. Demnach benötigt der Radialverdichter je nach spezifischem Kennfeld 







































Das Verdichterkennfeld, welches das Verdichterdruckverhältnis über dem Durchsatzverhal-
ten entlang Linien konstanter Drehzahl abbildet, stellt den Verdichterwirkungsgrad (Gl. 2-5) 
in Form von Muschellinien dar /50/. Gewöhnlich wird der Durchsatz auf einen Normzustand 
am Verdichtereintritt bezogen, um Einflüsse unterschiedlicher Umgebungsbedingungen zu 
berücksichtigen. Zur Bestimmung des Turbinenverhaltens, welches im folgenden Abschnitt 
beschrieben wird, spielt der Verdichterbetrieb eine entscheidende Rolle. 
 
2.2.2 Radialturbine 
In der Strömungskraftmaschine wird ein kompressibles Medium entspannt. Der Turbinen-
massenstrom 
Tm&  wird vom Eintrittsdruck p03 auf den statischen Austrittsdruck p4 ent-
spannt. Ziel der Zustandsänderung ist eine möglichst hohe Entnahme an Expansionsarbeit 
mit der Folge der Temperaturabsenkung. 
Die Gewinnung mechanischer Energie in der Turbine erfolgt durch Druck- und Enthal-
pieabbau des Arbeitsmediums in der Turbinenstufe. In Abb. 2-1 wird die Umsetzung von 
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Strömungsenergie in mechanische Energie in der Turbinenstufe anhand eines h-s-
Diagrammes dargestellt. In der Praxis ist die Trennung der Aufgaben zwischen Rotor und 
Stator nicht so streng. Die Laufräder übernehmen zumeist auch einen Teil des Druckab-
baus. In der Einlaufdüse (Stator) der Radialturbine erfolgt zunächst eine Beschleunigung 
der Absolutgeschwindigkeit cein des Abgases. Im Laufrad (Rotor) der Turboladerturbine 
wird durch die Umlenkung des Fluids je nach Reaktionsgrad /104/ die Relativgeschwindig-
keit w erhöht, wodurch sich der Druck weiter abbaut. Beim Durchtritt des Fluids durch das 
Turbinenlaufrad nimmt aufgrund der Umlenkung die Umfangskomponente der Absolutge-
schwindigkeit cu ab. Diese Abnahme entspricht einer Reduktion des Impulsmomentes der 
Strömung und nach dem Drallsatz damit einem Drehmoment auf die Schaufeln, womit die 
Leistungsabgabe an die Turbine gegeben ist. Die Abgabe von Schaufelarbeit in der Turbo-
laderturbine nimmt nach Gl. 2-2 negative Werte an. Details zur Energieumsetzung in Strö-
mungskraftmaschinen sind in der Literatur zu finden /3/, /77/, /104/ und /113/. 
 
Abb. 2-2 Turbinendurchsatzkennfeld - T03=773K 
(Messergebnisse) 
 
Das Betriebsverhalten der Turbine wird mittels Durchsatz- und Wirkungsgradkennfelder 
nach /95/ beschrieben. Aufgrund großer Temperaturspreizungen des Arbeitsgases und der 
Kompressibilität des Fluids im Motorbetrieb, werden Turbinenkennfelder zur Charakterisie-
rung üblicherweise reduziert. Kennfeldgrößen werden in Kenngrößen dargestellt, in denen 
dm/dtred-gem - nATL-i=konst 
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Einflüsse der Temperatur auf die Schallgeschwindigkeit herausgenommen werden. In ers-
ter Näherung entsprechen die Durchströmbedingungen einer Turbine bei konstanter Dreh-
zahl denen einer Düse. Bei gleicher Machzahl hängt der Turbinenmassenstrom nur von 
dem Gaszustand vor der Turbine ab (Gl. 2-6). ψ beschreibt die Durchfluss-Funktion, wel-
















⋅=⋅⋅= ψκρ&  
 
Abb. 2-2 stellt ein heute übliches Turbinendurchsatzkennfelder dar, das in Abhängigkeit 
des Turbinenexpansionsverhältnisses den messtechnisch ermittelten und mit 
303 pT  re-
duzierten Turbinenmassenstrom 
gem-redm&  entlang konstanter Drehzahllinien beschreibt 
(Versuchslader vgl. Tabelle 7-2). 
Mit zunehmender Laderdrehzahl verschieben sich die Drehzahllinien, die sogenannte 
Schlucklinien, üblicherweise zu niedrigeren Durchsatzkennwerten bei höheren Turbinen-
expansionsverhältnissen. Die Verschiebung der Drehzahllinien resultiert aus dem dreh-
zahlabhängigen Strömungsverhalten in den Schaufelkanälen der Turbine. Abb. 2-2 zeigt 
die Verringerung des gemessenen Schluckverhaltens der Turbine für verschiedene Dreh-
zahllinien (gestrichelt) mit steigendem Turbinenexpansionsverhältnis ΠT,ts. Zur Extrapolati-
on zeitlich gemittelter Durchsatzmessungen kann nach /33/ das drehzahlabhängige Turbi-
nendurchsatzverhalten mit Hilfe des auf das rotierende Relativsystem bezogenen Druckes 



































Mit Hilfe von Gl. 2-7 kann das Schluckverhalten der Turbine entsprechend der Umfangs-
machzahl MuT-ein durch eine stetige Kurve über das Expansionsverhältnis ΠT,ts abgeschätzt 
werden. MuT-ein beschreibt das Verhältnis zwischen der Schaufelumfangsgeschwindigkeit 
am Eintritt uT-ein und der lokalen Schallgeschwindigkeit aT-ein.  
Abb. 2-2 stellt exemplarisch das Schluckverhalten dm/dtred-rot der Turbine (vgl. Tabelle 7-2) 
bei einer niedrigen Laderdrehzahl dar (Dreiecksymbole). 
Wegen der Kompressibilität des Fluids und großen Temperaturspreizungen des Arbeitsga-
ses werden üblicherweise auch die Drehzahllinien der Turbinenkennfelder reduziert, ent-
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Zur vollständigen Charakterisierung der Turbine wird darüber hinaus der Turbinenwir-
kungsgrad ermittelt. 
Nach Gl. 2-9 errechnet sich der Turbinenwirkungsgrad (total zu total) aus dem Verhältnis 
zwischen tatsächlicher und isentroper Turbinenleistung. Aufgrund der hohen Abgastempe-
raturen und der einhergehenden Strahlung des Turbinengehäuses sowie des konvektiven 
Wärmestromes kann die Turbine nicht als adiabat angesehen werden. Die Ermittlung der 
Turbinenleistung PT mittels einer Temperaturmessung T04 am Turbinenaustritt liefert unter 
realen Bedingungen keine brauchbare Methode für die Wirkungsgradermittlung (vgl. 7.3). 
Um dennoch die Turbinenwirkungsgrade (total zu statisch) bestimmen zu können, wird ei-
ne Leistungsbilanz mit dem Verdichter aufgestellt. Es wird ein Gleichgewicht zwischen 
Turbinen- und Verdichterleistung angestrebt, sodass sich eine feste Drehzahl einstellt 
(PT=PV). In diesem Leistungsgleichgewicht wird impliziert auch die mechanische Leistung 
mit eingeschlossen, sodass der versuchstechnisch ermittelte Turbinenwirkungsgrad die 
mechanischen Verluste mit enthält. Daraus ergibt sich die Definition des Turbinenwir-
kungsgrades (total zu statisch) als das Produkt aus isentropem Turbinen- ηis und mechani-
schem Wirkungsgrad ηm (Gl. 2-11). 
Die Ermittlung des Turbinenwirkungsgrad- und Durchsatzkennfeldes erfolgt durch Variation 
des Verdichterbetriebspunktes entlang konstanter Drehzahllinien von der Verdichterstopf- 
bis -pumpgrenze. Der Messbereich der Turbinenkennfelder wird durch das Leistungs-
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Der mechanische Wirkungsgrad ηm ist nach Gl. 2-13 eine Funktion aus der Verdichterleis-
tung PV,tt und der mechanischen Reibleistung Pm. Darüber hinaus hängt Pm entscheidend 
von der Drehzahl des Turboladers ab. /97/ stellt die Schwierigkeit der Ermittlung des 















Abb. 2-3 Strömungsverluste einer Radialturbine 
 
Abb. 2-3 stellt die Strömungsverluste einer Radialturbine schematisch dar /36/. Darüber 
hinaus treten Sekundärverluste sowie Reibungsverluste in den Schaufelkanälen auf. 
Bei Turbinen, welche an modernen Verbrennungsmotoren stark pulsierend beaufschlagt 
werden, weichen die Anströmwinkel deutlich von den optimalen Auslegungswerten ab. 
Dies hat Fehlanström- und Umlenkverluste im Turbinenrad zur Folge. Aufgrund des zu-
meist plötzlichen Querschnittssprunges kommt es am Austritt des Laufrades zu Rückstö-
ßen (Carnotstoß), woraufhin zusätzliche Strömungsverluste verursacht werden /34/. 
Üblicherweise wird der Turbinenwirkungsgrad über der sogenannten Schnelllaufzahl oder 
Laufzahl S aufgetragen. Sie ist definiert als das Verhältnis der Radumfangsgeschwindigkeit 
am Eintritt uT-ein zur theoretischen Expansionsgeschwindigkeit cS, die sich ergäbe, wenn 
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den statischen Druck p4 am Austritt expandierte. Im Folgenden wird cS als Düsenge-























































Anhand des Geschwindigkeitsdreiecks am Turbinenlaufschaufeleintritt in Abb. 2-4 lässt 









Abb. 2-4 Geschwindigkeitsdreieck am Turbinenlaufschaufeleintritt 
 
Die Darstellung zeigt die Radumfangsgeschwindigkeit u, die absolute Anströmgeschwin-
digkeit c sowie die resultierende Relativgeschwindigkeit w am Radeintritt. Außerdem wer-
den die Strömungswinkel α im Absolutsystem und β im Relativsystem abgebildet. α wird 
durch die Geometrie des Spiralgehäuses bestimmt und ändert sich für verschiedene Ein-
trittsbedingungen. 
Gl. 2-15 beschreibt den Strömungswinkel α3, der von dem Radius R, dem Strömungsquer-
schnitt A und der Radeintrittsbreite b3 abhängt (vgl. Abb. 7-19): 
 










A  wird üblicherweise zur Gehäusekennzeichnung verwendet. Es be-
schreibt das Verhältnis des freien Strömungsquerschnittes A am Übergang vom Turbinen-
eintrittsquerschnitt in die Turbinenspirale zum Abstandsradius R. R ist dabei der Abstand 
des Flächenschwerpunktes des Strömungsquerschnitts A zur Radachse. 
R
A  ist ein Para-
meter zur Ermittlung des Anströmwinkels. Flache Anströmwinkel haben einen geringen 
Massendurchsatz zur Folge. 
Bei optimaler Schaufelanströmung verrichtet das Arbeitsmedium an der Turbine Arbeit mit 
geringsten Verlusten und damit maximalem Wirkungsgrad. Dieser Zusammenhang bedingt 
ein optimales Verhältnis zwischen der Umfangsgeschwindigkeit u und der Absolutge-
schwindigkeit c. Aufgrund der schwierig zu ermittelnden Anströmgeschwindigkeit c, dient 
die isentrope Düsengeschwindigkeit cS als Vergleich, zur Beschreibung der Turbine-
nanströmung. Üblicherweise liegt das optimale Verhältnis zwischen uT,ein und cS bei 0.65 
bis 0.7 (/4/ und /98/). 
Zur Ermittlung der Turbinenkennfelder werden Turbineneintrittsbedingungen entlang Linien 
konstanter reduzierter Drehzahl variiert. Mit zunehmendem Turbinenexpansionsverhältnis 
bzw. -eintrittstemperatur steigt der Betrag der Turbinenanströmgeschwindigkeit c. Der An-
strömwinkel α bleibt in erster Näherung konstant, da er vornehmlich von der Geometrie 
des Spiralgehäuses beeinflusst wird. Bei konstanter Umfangsgeschwindigkeit des Rades 
sinkt der relative Anströmwinkel β, wodurch die Turbinenschaufel ausgehend vom optima-
len Anströmwinkel falsch angeströmt wird. Der Wirkungsgrad der Strömungsmaschine 
sinkt. Mit abnehmender Anströmgeschwindigkeit nimmt der Winkel β bei konstanter Rad-
drehzahl zu, wodurch die Turbinenschaufel ebenfalls nicht optimal angeströmt wird. Auf Li-
nien konstanter Drehzahl nehmen die Turbinenwirkungsgrade über der Schnelllaufzahl ty-
pischerweise parabolische Verläufe an, mit Maxima bei ca. 0.65 bis 0.7 /4/. 
Zur Ermittlung der Drehzahllinien von Wirkungsgrad- und Durchflusskennfeldern der Turbi-
ne, wird der Turbolader an stationären Heißgasprüfständen untersucht. Entlang konstanter 
reduzierter Drehzahllinien werden Durchsatz und Wirkungsgrad bei verschiedenen Expan-
sionsverhältnissen, bzw. Laufzahlen ermittelt. Die Turbineneintrittstemperatur wird dabei 
nicht variiert und sinnvoll auf 773 bis 873K eingeregelt /98/. Der Verdichter dient gewöhn-
lich als Bremse, der bei anliegendem Turbinendruckverhältnis die Drehzahl entsprechend 
ihrer Leistungsaufnahme reguliert. Die stationäre Leistungsbilanz (Gl. 2-16) setzt das Leis-
tungsgleichgewicht zwischen Verdichter und Turbine voraus. 




mVT PPP +=  
 
Entlang einer Linie konstanter Drehzahl beschränkt die Leistungsaufnahme des Verdich-
ters den zu untersuchenden Turbinenbetriebsbereich. Das maximal mögliche Turbinenex-
pansionsverhältnis wird durch die maximale Verdichterleistungsaufnahme bestimmt. Ana-
log bestimmt die Pumpgrenze des Verdichters bei entsprechender Drehzahl das minimale 
Expansionsverhältnis über die Strömungskraftmaschine. 
Zur Ermittlung von Turbinenkennfeldern wird der Verdichterbetriebspunkt bei konstanter 
Laderdrehzahl von seiner Stopfgrenze zur Pumpgrenze gefahren. Aufgrund der sinkenden 
Leistungsaufnahme der Arbeitsmaschine nimmt basierend auf Gl. 2-16 das Turbinenex-
pansionsverhältnis ab, woraufhin die Turbine bei höheren Schnelllaufzahlen betrieben wird. 
 
Abb. 2-5 Turbinenwirkungsgradkennfeld - T03=773K 
(Messergebnisse) 
 
Abb. 2-5 zeigt den am Standardheißgasprüfstand messtechnisch ermittelten Turbinenwir-
kungsgrad ηT,ts über der Schnelllaufzahl S entlang konstanter Drehzahllinien (Versuchsla-
der: Tabelle 7-2). Jede der Drehzahllinien bildet einen parabolischen Verlauf mit einem 
Wirkungsgradmaximum zwischen 0.55 und 0.65. 
Unter motorrealistischen Bedingungen muss die Turbine neben der technischen Arbeit für 
den Verdichter zusätzlich Beschleunigungsleistung in Abhängigkeit der Massenträgheit des 
Läufers erbringen. Gl. 2-17 formuliert die instationäre Leistungsbilanz, welche das Leis-
Zunahme 
nATL 
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tungsgleichgewicht zwischen Turbine und Verdichter-, mechanischen sowie Beschleuni-
gungsleistung des Läufers beschreibt. 
 
Gl. 2-17 
BeschlmVT PPPP ++=  
 
Die Beschleunigungsleistung ergibt sich allgemein aus dem Gesamtmassenträgheitsmo-







ω ⋅⋅Θ=  
 
Abb. 2-6 zeigt einen numerisch berechneten, repräsentativen Verlauf des total-statischen 
Turbinenexpansionsverhältnisses ΠT,ts über dem Kurbelwinkel eines 2-Zylinder-
Versuchsmotors (vgl. Abschnitt 7.1). Der Motor wird stationär bei 1500min-1 und einem ef-
fektiven Mitteldruck von BMEP=17bar betrieben. Druck und Temperatur nehmen während 
eines Auslassdruckstoßes des Verbrennungsmotors kurzzeitig sehr hohe Werte an. Die 
Druckamplitude kann kurzzeitig 100% ihres Mittelwertes übersteigen. 
Die Drehzahlschwankungen des Läufers sind aufgrund seines Massenträgheitsmomentes 
mit ca. ±1% der mittleren Drehzahl vergleichsweise niedrig. Die Schwankungen der Turbi-
nenleistung während eines Ausschiebevorganges werden weitestgehend in Beschleuni-
gungsleistung des Läufers umgewandelt, wodurch die Drehzahlschwankungen gering blei-
ben. Druck- und Temperaturstöße führen zu sehr niedrigen bzw. hohen Werten der Lauf-
zahl S. 
 
Abb. 2-6 Schematische Darstellung der Schaufelanströmung und des resultierenden 
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Üblicherweise kann der Verdichter am stationär betriebenen Turboladerprüfstand nicht 
ausreichend Leistung aufnehmen, um die Turbine bei genügend hohen Expansionsver-
hältnissen zu betreiben und bei motorrealistischen Laufzahlen zu vermessen. Der Turbi-
nenbetrieb beschränkt sich am Standardprüfstand auf einen sehr kleinen Bereich des Tur-
binenbetriebes am Hubkolbenverbrennungsmotor. 
Abb. 2-7 zeigt den Turbinenbetrieb an einem Zweizylinder Versuchsmotor im Vergleich zu 
dem Messbereich (Kreissymbole) der Turbine von einem standardmäßig stationär betrie-
benen Heißgasprüfstand. Aufgrund der großen Druckstöße des Zweizylinderversuchsmo-
tors bei 1500min-1 (Volllast) wird die Turboladerturbine häufig bei niedrigeren Laufzahlen 
betrieben, als sie am Heißgasprüfstand standardmäßig untersucht werden können. 
 
Abb. 2-7 Turbinenbetrieb am Verbrennungsmotor - -1
ATL 185000minn =  
(Simulationsergebnisse) 
 
Da bei hohen Druckverhältnissen und Temperaturen der überwiegende Teil der Abgasent-
halpie zur Verfügung steht, reichen stationär ermittelte Turbinenkennfelder nicht aus, um 
die Erzeugung technischer Arbeit der Turboladerturbine  im Motorbetrieb ausreichend be-
schreiben zu können. 
Abb. 2-8 stellt die aufsummierte Turbinenleistung nach Gl. 2-17 in Abhängigkeit der sortier-
ten Schnelllaufzahl für einen Arbeitszyklus eines Zylinders des Versuchsmotors dar. Die 
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der Abgasenergie bei niedrigen Turbinenlaufzahlen zur Verfügung steht. Etwa 75% der ge-
samten Restenergie im Abgas wird bei Schnelllaufzahlen kleiner als 0.6 übertragen. Annä-
hernd dreiviertel der Abgasenergie werden außerhalb des stationär vermessenen Turbi-
nenbetriebes umgesetzt. 
Die Verteilung der Turbinenleistung verdeutlicht die Notwendigkeit der exakten Vermes-
sung der Turbine bei niedrigen Schnelllaufzahlen, um das dynamische Verhalten des Ab-
gasturboladers im Motorbetrieb beschreiben zu können. Übliche Auslegungspunkte aktuel-
ler Radialturbinen liegen zwischen 0.65 und 0.75. Diese Betriebsbedingungen decken je-
doch lediglich ca. 15% der zur Verfügung stehenden Energie ab. 
Um die Abgasenergie aufgeladener Verbrennungsmotoren optimal nutzen zu können, wäre 
eine Verschiebung des Turbinenwirkungsgradoptimums zu niedrigen Laufzahlen sinnvoll. 
In der Literatur sind zahlreiche Untersuchungen solcher innovativer Turbinen zu finden /66/ 
bis /68/. 
 
Abb. 2-8 Aufsummierte tatsächliche Turbinenleistung eines Arbeitszyklus über S 
(Simulationsergebnisse) 
 
Prinzipiell basieren die diskutierten Turboladerturbinen darauf, dass den üblicherweise 
ausschließlich radialen endenden Turbinenschaufeln eine axiale Komponente ergänzt wird 
(Radial-Axial-Turbine). Die Schaufeln müssen aus Festigkeitsgründen nicht notwendiger-
weise auf radialen Strahlen konstruiert werden, sondern können dem Geschwindigkeits-
dreieck während eines Auslassdruckstoßes angepasst werden. Um Charakteristiken sol-
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cher innovativer Turbinen analysieren zu können, sind Untersuchungen von Turbinenbe-
triebspunkten bei niedrigen Laufzahlen unabdingbar. 
 
2.3 Berechnung des dynamischen Abgasturboladerverhaltens in der 
Motorprozesssimulation 
Seit den Anfängen ihrer Entwicklung hat sich die Motorprozessrechnung als hilfreiches In-
strument in der Motorenentwicklung, besonders in der Aufladetechnik, erwiesen. Um teure 
Versuche an Verbrennungsmotoren zu reduzieren, stellt sie eine wichtige Technologie dar. 
Bei der Entwicklung und Optimierung des Verbrennungsmotors sowie seiner Anbauteile ist 
die Motorprozesssimulation ein inzwischen unentbehrliches Werkzeug. Bereits in frühen 
Phasen der Produktentwicklung kann mit Hilfe der Simulationsrechnung das Zusammen-
spiel zwischen Motor und Aufladeaggregat schnell und kostengünstig untersucht und opti-
miert werden. 
Zur Untersuchung der Ladungswechsel werden die zeitlichen Verläufe der Temperaturen 
und Drücke an den Systemgrenzen des Brennraumes als Randbedingungen benötigt. In 
der Motorentwicklung kann die Bestimmung dieser Parameter neben der messtechnischen 
Erfassung auch mit Hilfe von Berechnungen erfolgen.  
Aufgrund der Wichtigkeit des Ladungswechsels und der davon abhängigen Parameter wie 
Motorleistung, Verbrauch und Abgasemissionen werden bereits in der frühen Phase der 
Entwicklung moderner Verbrennungsmotoren Methoden zur Berechnung angewandt. 
Zur genaueren Beschreibung der instationären Zustände von Druck und Temperatur müs-
sen instationäre eindimensionale gasdynamische Strömungsphänomene berücksich-
tigt werden. Im Gegensatz zur Füll- und Entleermethode und der akustischen Theorie wer-
den die Grundgleichungen der instationären, eindimensionalen, kompressiblen Faden-
strömung einschließlich Reibung und Wärmeübergängen gelöst /122/. Wird angenommen, 
dass Zustandsgrößen durch den Mittelwert über den Strömungsquerschnitt ausreichend 
genau beschrieben werden, können die Erhaltungsgleichungen von Masse, Impuls und 
Energie in einer Dimension gelöst werden /11/. Das Gesamtsystem wird in eine Vielzahl 
kleiner Volumen unterteilt, welche mittels Randbedingungen gekoppelt sind. Das resultie-
rende System aus nichtlinearen, inhomogenen partiellen Differentialgleichungen wird mit 
expliziten Lösern numerisch integriert. Ein Zeitschritt sollte nicht größer sein, als die Zeit, 
die ein Teilchen benötigt, um ein Segment einer festgelegten Größe zu durchströmen. Der 
Zusammenhang zwischen örtlicher und zeitlicher Diskretisierung wird durch die Courant-
Friedrichs-Lewy-Bedingung beschrieben /27/. 
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Bei der Modellierung abgasturboaufgeladener Verbrennungsmotoren spielt der Abgastur-
bolader eine zentrale Rolle zur sinnvollen Beschreibung des Prozesses. Physikalisch be-
steht das Modell des Abgasturboladers aus einem Verdichter, einer Turbine und der Turbo-
laderwelle. Die Strömungsmaschinen werden in der Prozessrechnung in Form von Kenn-
feldern dargestellt. Die spezifischen Zusammenhänge werden standardmäßig an Heißgas-
prüfständen ermittelt /95/. Verdichter- und Turbinenkennfeldern werden als Serie von Da-
ten in der Simulationsrechnung abgelegt. Die Parameter beider Strömungsmaschinen wer-
den für jeden Zeitschritt berechnet und der Berechnung auferlegt. 
Entsprechend der Laderdrehzahl werden aus dem anliegenden Turbinendruckverhältnis 
der Massenstrom, die Austrittstemperatur und der isentrope Wirkungsgrad durch Interpola-
tion in den Kennfeldern für jeden Zeitschritt bestimmt und der Berechnung auferlegt. Die 
somit errechnete Turbinenleistung dient nun dem Antrieb des Strömungsverdichters, der 
entsprechend seines Wirkungsgrades Luft verdichtet. 
Die an stationär betriebenen Prüfständen ermittelten Turbinenkennfelder decken, im Ge-
gensatz zum Verdichterkennfeld, üblicherweise nur einen kleinen Teil des im Motorbetrieb 
gebrauchten Betriebsbereiches ab. Aufgrund der stationären Leistungsbilanz zwischen 
Turbine und Verdichter können Turbinenkennfelder ohne besondere Maßnahmen nicht 
vollständig vermessen werden. Während eines Druckstoßes beim Ausschieben des Zylin-
derrestgases, werden Turboladerturbinen beim Einsatz in Pkw-Verbrennungsmotoren 
überwiegend außerhalb des stationär vermessenen Bereiches betrieben. Die Turbinen-
kennfelder werden aus diesem Grund in der Motorprozesssimulation in Bereiche niedriger 
und hoher Schnelllaufzahlen extrapoliert. Die Extrapolationsalgorithmen der Simulations-
software, welche auf allgemeinen physikalischen Eigenschaften von Strömungsmaschinen 
beruhen /29/, sind häufig nicht befriedigend. Validierungen der Simulationsergebnisse mit 
Versuchsdaten zeigen oftmals unzureichende Ergebnisse der Berechnungen auf Basis ex-
trapolierter Kennfelder. 
Die Extrapolation der Durchsatz- und Wirkungsgradkennfelder der Turbine basieren übli-
cherweise auf normierten Wirkungsgraden und Laufzahlen. Zur Erweiterung der Turbinen-
kennfelder werden Schnelllaufzahl, Turbinenwirkungsgrad und Massendurchsatz für jede 
Drehzahllinie normiert. Die Normierung dient in erster Linie dazu, dass aus den Messdaten 
ein gemeinsamer, gleichmäßiger Verlauf von ηnorm bzw. normm&  über Snorm erstellt wird /29/. 
Verläufe des normierten Wirkungsgrades und Durchsatzes über der normierten Laufzahl 
werden mittels entsprechender Polynome extrapoliert. Abb. 2-9 zeigt die aus Messdaten 
des Heißgasprüfstandes extrapolierten Turbinenkennfelder in der Motorprozesssimulation. 
Die Messdaten definieren einen sehr kleinen Bereich der Kennfelder. Annähernd der ge-
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samte Bereich normierter Schnelllaufzahlen kleiner als 1 wird durch die software-interne 
Extrapolation bestimmt.  
 
 
Abb. 2-9 Extrapolation des Wirkungsgrad- und Massendurchsatzkennfeldes der Tur-
bine in der Motorprozesssimulation 
 
Links zeigt Abb. 2-9 die Verläufe zweier Wirkungsgradkennfeldextrapolationen, wenn sich 
bei identischen Messdaten Einstellungen zur Kennfeldextrapolation geringfügig voneinan-
der unterscheiden /29/. 
Auf Basis von beiden, unterschiedlich extrapolierten Wirkungsgradkennfeldern sowie des 
erweiterten Massendurchsatzes werden zwei Motorprozessrechnungen durchgeführt. Der 
Versuchsmotor und der Lastpunkt der Berechnungen entsprechen den Zuständen in Ab-
schnitt 2.2.2. Aufgrund der stark pulsierenden Strömung des 2-Zylinderversuchsmotors 
wird die Abgasturboladerturbine überwiegend im extrapolierten Bereich des Turbinenkenn-
feldes betrieben. Da bei niedrigen Schnelllaufzahlen der überwiegende Energieanteil der 
Abgasströmung übertragen wird, beeinflussen geringe Änderungen der Kennfeldextrapola-
tion in diesem Bereich die Berechnung des Motorprozesses stark. 
Abb. 2-10 zeigt die berechneten Verdichterleistungen über den Kurbelwinkel auf Basis der 
zwei unterschiedlich extrapolierten Turbinenwirkungsgradkennfelder. Trotz identischer 
Brennverläufe, Steuerzeiten, Drosselklappenwinkel etc. des Versuchsmotors, zeigen die 
berechneten Verdichterleistungen einen Unterschied von >5%. Durch die geringe Ände-
rung der Extrapolationsparameter zur Beschreibung des Turbinenwirkungsgrades bei nied-
rigen Schnelllaufzahlen, erzeugt die Turbine bei unverändertem Massenstrom und ΠT,ts 
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Durch die zunehmende Verdichterleistung steigt der Ladedruck, was zu einer besseren Zy-
linderfüllung und damit zu höheren Zylinderdrücken führt. Die Enthalpie des Abgasstromes 
nimmt zu, wodurch die verfügbare Abgasenthalpie an der Turbine steigt. Der Vorgang ist 
selbstverstärkend. 
 
Abb. 2-10 Simulierte Verdichterleistung mit verschiedenen Turbinenkennfeldextrapo-
lationen (Simulationsergebnisse) 
 
Zur Steigerung der Effizienz aufgeladener Verbrennungsmotoren ist die optimale Anpas-
sung der Aufladeaggregate an den Motor notwendig. Geringe Änderungen der Kennfeld-
extrapolation besonders bei niedrigen Schnelllaufzahlen nehmen großen Einfluss auf die 
Genauigkeit der Prozessrechnung. Daher sind versuchstechnische Untersuchungen der 
Turboladerturbinen in diesen Betriebsbereichen für zuverlässige Motorprozessrechnungen 
und optimale Auslegung aufgeladener Verbrennungsmotoren essentiell. 
 
2.4 Literaturübersicht 
Zur Abstimmung und Optimierung der Interaktionen zwischen Motor und Abgasturbolader 
stellt die Motorprozesssimulation in der Motorenentwicklung einen zentralen Bestandteil 
dar. Aufgrund der notwendigen Extrapolation der standardmäßig an stationär betriebenen 
Prüfständen ermittelten Turbinenkennfelder führen Simulationsrechnungen zu fragwürdi-
gen Ergebnissen. Ferner beruhen Simulationsrechnungen auf quasi-stationären Annah-
b2=1.52 
b1=1.38 
Stand der Technik 
___________________________________________________________________________ 
 25 
men und auf vollständiger Befüllung der Spirale und der Turbinenstufe. Zur Entwicklung in-
novativer Turboladerturbinen werden darüber hinaus Informationen über Wirkungsgrad und 
Durchflussverhalten in den motorrelevanten Betriebsbereichen benötigt. Im Folgenden wird 
eine Auswahl wissenschaftlicher Ausarbeitungen zur numerischen und experimentellen 
Untersuchung des dynamischen Turbinenbetriebes bei pulsierender Strömung und deren 
messtechnische Erfassung vorgestellt. 
 
2.4.1 Vergleich zwischen experimenteller und numerischer Untersu-
chung des dynamischen Abgasturboladerverhaltens 
Wallace und Blair /108/ gehören 1965 zu den ersten, die sich mit der Untersuchung des 
dynamischen Verhaltens von Abgasturboladern auseinandersetzten. Mit Hilfe eines Rotati-
onsventils beaufschlagen sie die Radialturbine eines Abgasturboladers mit pulsierendem 
Kaltgas. Die Leistungsaufnahme erfolgt mittels Dynamometer mit einer maximalen Dreh-
zahl von 10.000 1/min. Die sinusähnlichen Druckschwankungen werden von dem Impuls-
erzeuger mit Hilfe von drei Rohren unterschiedlicher Längen, die vor der Turbine wieder 
zusammengeführt werden, zur Turbine geführt. Durch Anpassung der Rohrlängen und 
Überlagerung der Druckwellen werden motorrealistische Druckverläufe am Eintritt der 
Strömungsmaschine erzeugt. Schwankungen des Turbinenmassenstromes werden auf 
Basis der Durchflusskoeffizienten des anhaltend kritisch durchströmten Impulserzeugers 
abgeschätzt. Die messtechnisch ermittelten Turbinendurchsätze und -leistungen werden in 
Abhängigkeit der Frequenz untersucht und mit den Ergebnissen einer quasi-stationären 
Simulationsrechnung verglichen. Tendenziell höhere Werte thermodynamischer Größen in 
der Simulationsrechnung begründen die Forscher in der Vernachlässigung der Reibung 
sowie der quasi-stationären Berechnungsmethode, die auf der vollständigen Befüllung von 
Spirale und Schaufelkanälen beruht. 
Konishi et al. /48/ untersucht Einflüsse verschiedener Impulsformen auf das dynamische 
Verhalten von Abgasturboladern und vergleicht die Versuchsergebnisse mit Resultaten 
quasi-stationärer Simulationsrechnungen. Mit Hilfe von Schlitzscheiben mit verschiedenen 
Aussparungen werden schwankende Kaltgasströmungen unterschiedlicher Impulsfre-
quenz, -amplitude und -form erzeugt. Der instationäre Massenstrom wird mit Hilfe eines 
Hitzdrahtanemometers ermittelt. 
Die Simulationsrechnungen basieren auf stationär ermittelten Kennfeldern. Für niedrige 
Amplituden stimmen die berechneten Turbinendurchsätze und -leistung mit den gemesse-
nen relativ gut überein. Form und Frequenz der pulsierenden Strömung beeinflussen das 
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Ergebnis wenig. Mit zunehmender Amplitude nehmen Abweichungen zwischen den Simu-
lations- und Versuchsergebnissen zu. Unterschiede zwischen der gemessenen und quasi-
stationär berechneten Turbinenleistung und dem -durchsatz werden in Abhängigkeit eines 
Formfaktors, welcher eine Funktion der Form und der Amplitude der pulsierenden Kaltgas-
strömung ist, bewertet. 
Capobianco et al. /15/, /16/ beaufschlagt die Turboladerturbine mit pulsierendem Kaltgas 
und vergleicht das dynamische Turbinenverhalten mit äquivalenter stationärer Beaufschla-
gung. Die Pulsation wird mit Hilfe von rotierenden Kugelhähnen erzeugt. Die Amplitude 
und der Mittelwert der pulsierenden Strömung werden durch ein zusätzliches Bypass-Ventil 
kontrolliert. Die Leistungsaufnahme erfolgt durch einen Radialverdichter. Außer statischen 
Drücken werden turbinenseitige Messgrößen stationär ermittelt. Die arithmetisch gemittel-
ten Turbinenmassenströme und -leistungen werden mit Ergebnissen einer quasi-
stationären Simulation verglichen. Entsprechend des Betriebspunktes sind numerisch be-
rechnete, thermodynamische Größen mehr oder minder niedriger als die gemessenen Pa-
rameter. Gleichwohl wird angenommen, dass die Turbine bei pulsierender Beaufschlagung 
entlang der stationären Betriebslinien arbeitet und ihr dynamisches Verhalten durch die 
quasi-stationäre Berechnungsmethode gut beschrieben wird. 
Baines /4/, /5/ distanziert sich von den Aussagen von Wallace /108/, Konishi /48/ und 
Capobianco /15/, dass die quasi-stationäre Simulationsrechnung bei Impulsbeaufschla-
gung grundsätzlich höhere oder niedrigere Turbinenleistungen als in Wirklichkeit vorher-
sagt. Mit der Richardson-Zahl Rn (Gl. 1-1) kann die Betrachtungsweise der Strömung 
quantifiziert werden. Ist Rn kleiner als 1, verhält sich die Strömungsmaschine quasi-
stationär. Im Motorbetrieb nimmt Rn üblicherweise Werte von etwa 0.1 an, wodurch sich 
die quasi-stationäre Annahme zur Beschreibung instationärer Effekte eignet. Dennoch rei-
chen stationär ermittelte Kennfelder nicht aus, um das dynamische Verhalten des Turbola-
ders in der Motorprozesssimulation exakt zu beschreiben. Zur Beschreibung des instatio-
nären Turbinenverhaltens werden Korrekturfaktoren oder erweiterte Kennfelder benötigt. 
Zur Berücksichtigung von Füll- und Entleereffekten am Turbolader, welche sich in einer 
Hystereseschleife des Wirkungsgrades über der Schnelllaufzahl äußern, wird die Turbi-
nenstufe in Spirale und Läufer unterteilt. Erstere wird von der Dynamik der pulsierenden 
Strömung beeinflusst und kann im Gegensatz zum Läufer nicht quasi-stationär betrachtet 
werden. Zur Modellierung des dynamischen Turbinenverhaltens in der Motorprozesssimu-
lation, wird ein finites Volumen vor der Turbine angebracht. 
Stand der Technik 
___________________________________________________________________________ 
 27 
Nach Watson und Janota /109/ ist der Fehler zwischen Simulation und Messung des dy-
namischen Turbinenverhaltens im Pkw-Motorbetrieb aufgrund der quasi-stationären Be-
trachtungsweise kleiner als 5%. 
Winterbone und Chen /117/, /18/ quantifizieren die Betrachtungsweise eines Strömungs-
vorganges in einer Abgasturboladerturbine mit Hilfe der Strouhal-Zahl. Nimmt das Verhält-
nis zwischen der Ausbreitungsgeschwindigkeit eines Strömungsteilchens und der Zeitskala 
der instationären Strömung Werte von kleiner als 1 an, können instationäre Effekte ver-
nachlässigt werden. Mit Hilfe der quasi-stationären Betrachtungsweise können instationäre 
Effekte in der Abgasturboladerturbine ausreichend genau beschrieben werden. Aufgrund 
von Füll- und Entleereffekten ist die Spirale jedoch instationär und in der Simulationsrech-
nung somit als gesondertes Volumenelement zu betrachten. 
Benson /7/ untersucht mit Hilfe eines kugelhahnähnlichen Impulserzeugers und kalter Luft 
mögliche Korrelationen zwischen pulsierender Strömung und Abweichungen zwischen 
gemessener und numerisch berechneter Turbinencharakteristik. Mit zunehmenden Druck-
amplituden nehmen Abweichungen zwischen Simulationsrechnungen und Messungen zu. 
Als Hauptursache für die Abweichungen zwischen Versuch und Simulation wird die Extra-
polation der Turbinenkennfelder in der Simulationsrechnung genannt. 
Dale und Watson /19/ bestätigen, dass stationär ermittelte Turbinenkennfelder nicht aus-
reichen, um das dynamische Verhalten von Turboladern in der quasi-stationären Motorpro-
zessrechnung darzustellen. Zur Überprüfung der Aussage entwickeln die Forscher einen 
Prüfstand. Rotierende Schlitzscheiben erzeugen entsprechend ihrer Aussparungen eine 
pulsierende Kaltgasströmung. Zur Erhöhung der Leistungsabnahme der Turbine verwen-
den die Forscher am Impulsprüfstand ein Dynamometer sowie verschiedene Verdichterrä-
der um den Turbinenbetriebsbereiches zu erweitern. Anstelle des üblichen parabolischen 
Verlaufs bildet der instationäre Turbinenwirkungsgrad über der Schnelllaufzahl eine Hyste-
rese. Der instationär ermittelte Wirkungsgrad weicht von dem stationär gemessenen Wert 
deutlich ab. 
Mit Hilfe zahlreicher Druckmessungen in der Turbinenspirale finden Winterbone, Marti-
nez-Botas et al. /116/, /117/ heraus, dass sich die Strömung in der Turbinenspirale im Ge-
gensatz zum Schaufelkanal nicht quasi-stationär verhält und instationär betrachten werden 
muss. Die Phase zwischen der Druckmessung und dem Drehmoment an der Welle ist im 
Gegensatz zu vorherigen Untersuchungen am Imperial College, welche die Phase in Ab-
hängigkeit von der lokalen Schallgeschwindigkeit beschreiben, wesentlich größer. Grund 
dafür sind dynamische Effekte in den Rotorsystemen. In späteren Veröffentlichungen wer-
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den Abhängigkeiten die Phase zwischen Einlassdruck und Turbinenleistung von der Geo-
metrie der Spirale analysiert. 
Martinez-Botas et al. /65/ bis /73/ zeigen mit Hilfe zahlreicher Untersuchungen an Mixed-
Flow-Turbinen, dass die Phasenverschiebung zwischen Eintrittsgrößen und Wellenleistung 
aller Messgrößen auf der lokalen Strömungsgeschwindigkeit basiert. Dazu werden Radial-
Axial-Turbinen mittels rotierender Schlitzscheiben mit pulsierendem Kaltgas beaufschlagt 
und instationäre Strömungseffekte untersucht. 
Nach Macek et al. /61/, /62/ können Füll- und Entleereffekte sowie Änderungen der Strö-
mungsparameter während einer Radumdrehung der Turboladerturbine im motorischen Be-
trieb nicht vernachlässigt werden. Zur Beschreibung dynamischer Effekte wird der Abgas-
turbolader als vollständiges 1D-Modell inklusive Spirale und Schaufelkanäle in der Motor-
prozesssimulation mit einer Vielzahl einzelner Rohrsegmente modelliert. 
Zur Angleichung von 1D-Berechnungsergebnissen an Resultate vom Versuchsmotor passt 
Angström et al. /92/, /111/, /114/ die Extrapolation der stationär ermittelten Wirkungsgrad- 
und Massendurchsatzkennfelder an. Besonders die Kennfeldextrapolation sowie Wärme-
ströme in der Spirale beeinflussen die Berechnung des dynamischen Turboladerverhal-
tens. 
Lujan et al /59/, /53/ definiert einen Pulsationsparameter zur Beschreibung von Korrelatio-
nen zwischen stationär ermittelten und zyklusgemittelten Turbinenwirkungsgraden bei pul-
sierender Beaufschlagung. Mit Hilfe eines Prüfstandes zur Untersuchung von Turboladern 
unter motorrealistischen Bedingungen werden Zusammenhänge zwischen quasi-
stationären Simulationsrechnungen und Messergebnissen erarbeitet. Aufgrund unzurei-
chender instationärer Messgenauigkeit sind die Ergebnisse fragwürdig. 
Zur Berücksichtigung des pulsierend zugeführten Abgasmassenstromes führt Zinner /124/ 
die Beiwerte α und β ein (vgl. 4.2). Sie führen die tatsächlichen Werte auf solche zurück, 
die bei äquivalenten konstanten Mittelwerten der Druck- und Temperaturschwankungen 
vorhanden wären. Der Beiwert α beschreibt das Verhältnis zwischen dem pulsierenden 
und stationären Turbinenmassenstrom, der Beiwerte β bezieht die tatsächlich pulsierend 
zugeführte Energie auf die bei konstantem Gefälle. Der instationäre Turbineneintrittsdruck 
wird in Segmente unterteilt und der entsprechende Durchsatz und resultierende Turbinen-
leistung mit Hilfe der übrigen, arithmetisch gemittelten Messgrößen im Mittel berechnet. 
Die Herleitung der Beiwerte basiert auf allgemeinen thermodynamischen Zusammenhän-
gen und Annahmen. 
Pucher et al. untersuchen in /86/ Einflüsse pulsierender Abgasströmung auf das Turbinen-
verhalten. Mit Hilfe eines Zylinderkopfes wird an einer standardmäßigen Heißgasbrenn-
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kammer eine pulsierende Gasströmung erzeugt. Die Auswertung der Versuchsergebnisse 
beruht auf zeitlich gemittelten Messgrößen. Zur Erzeugung gleicher mittlerer Turbinenleis-
tungen bei unveränderter mittlerer Drehzahl wird ein höheres mittleres Turbinenexpansi-
onsverhältnis benötigt, wenn die Turbine nicht stationär, sondern pulsierend beaufschlagt 
wird. 
 
2.4.2 Erweiterte Turboladerturbinenkennfelder als Randbedingung in 
der Motorprozesssimulation 
Mit Hilfe eines Kaltluft-Turbinenprüfstandes und einer Wirbelstrombremse untersuchen 
Pischinger, Schorn et al. /81/ den stationären Turbinenwirkungsgrad in Bereichen niedri-
ger (Bremsversuch) und hoher (Durchbrennversuch) Schnelllaufzahlen. Zur Vereinigung 
der Brems- und Durchbrennversuche mit standardmäßigen Heißgasuntersuchungen wird 
ein Verfahren erarbeitet. Besonders bei niedrigen Schnelllaufzahlen ist die Lagerreibung 
eine große Unbekannte der Untersuchungen. 
Die Leistungsaufnahme des Verdichters kann durch Erhöhung des Verdichtermassenstro-
mes gesteigert werden. Mit Hilfe eines geschlossenen Verdichterkreises und einer Zwi-
schenkühlung des Verdichtermassenstromes wird die Laderdrehzahl bei hohen Turbinen-
druckverhältnissen reduziert. Der Turbolader wird stationär bei niedrigen Turbinenschnell-
laufzahlen untersucht. Das Verfahren setzt eine genaue Beschreibung der Reibleistung vo-
raus, welche impliziert im Turbinenwirkungsgrad enthalten sind, da Axialkräfte aufgrund 
der hohen Turbinenexpansionsverhältnisse stark beeinflusst werden (Prof. Zellbeck, Lehr-
stuhl Verbrennungsmotoren der Technischen Universität Dresden). 
Pucher, Nickel et al. /84/, /85/ begründen die Ungenauigkeit der Turbinenkennfeldextrapo-
lation der Motorprozesssimulation in der Synthese von isentropem Turbinen- ηis und me-
chanischem Wirkungsgrad ηm. Mit Hilfe der gemessenen Turbinenaustrittstemperatur und 
einer Abschätzung von Wärmeströmen wird der isentrope Turbinenwirkungsgrad direkt be-
stimmt. Wegen der inhomogenen Turbinenaustrittsströmung sowie Einflüssen von Wärme-
strömungen zwischen Turbinenaustritt und Messstelle kann der Turbinenwirkungsgrad 
nicht adäquat ermittelt werden. 
Serrano J.R. et al. /100/ untersucht die Möglichkeit der Kennfelderweiterung mittels Varia-
tion der Turbineneintrittstemperatur. Bei ausreichend hohem Verdichtermassenstrom stel-
len geringe Änderungen der Turbineneintrittstemperatur eine sinnvolle Methode zur Erwei-
terung des Turbinenbereiches dar, sofern Parameter wie Massendurchsatz und Drehzahl 
reduziert werden. 




Zahlreiche Forschungsvorhaben beschäftigen sich aufgrund des unumstrittenen Entwick-
lungstrends zu hochaufgeladenen, kleinvolumigen Hubkolbenmotoren bis in die Gegenwart 
mit der Untersuchung des dynamischen Abgasturboladerverhaltens unter pulsierender Ab-
gasströmung. Bereits frühe Analysen offenbaren Einflüsse instationärer Strömung auf das 
Betriebsverhalten des Turboladers. Verschiedene Untersuchungen an Prüfständen mit Im-
pulserzeugungseinrichtungen zeigen Unterschiede zwischen den instationären und statio-
nären Betriebsverhalten der Turbolader, die in Abhängigkeit von der Form und der Ampli-
tude der pulsierenden Strömung partiell quantifiziert werden. Gleichwohl liegen keine ein-
deutigen Zusammenhänge vor. 
Darüber hinaus beeinträchtigen Füll- und Entleereffekte sowie Wärmestromeinflüsse die 
instationäre Bestimmung des Turbinenwirkungsgrades. Aufgrund messtechnischer Schwie-
rigkeiten beschränken sich die Untersuchungen zu meist auf niedrige Turbineneintrittstem-
peraturen. Dies führt aufgrund der Temperaturabhängigkeit der Strömungsmachzahl, Kon-
vektion und Strahlung zu abweichenden Turbinenbetriebsbedingungen im Vergleich zum 
Motorbetrieb. 
Bei pulsierender Turbinenbeaufschlagung sind Berechnungsergebnisse der quasi-
stationären Motorprozesssimulation nicht grundsätzlich  höher oder niedriger als äquivalen-
te Versuchsergebnisse. Fehler aufgrund von Kennfeldextrapolationen überwiegen gegen-
über Ungenauigkeiten der quasi-stationären Annahme deutlich /94/. 
Wegen großer Einflüsse des thermodynamischen Betriebsverhaltens der Turboladerturbine 
in den extrapolierten Kennfeldbereichen auf den Motorbetrieb, sind numerische Untersu-
chungen von Interaktionen zwischen Aufladeaggregat und Motor schwierig, besonders bei 
niedrigen Motordrehzahlen. Zur Optimierung der Dynamik, der Fahrbarkeit und des Emis-
sionsverhalten aufgeladener Motoren sind Kenntnisse über die Charakteristik der Strö-
mungsmaschine in diesen Kennfeldbereichen essentiell. 
Zur Erweiterung der Turbinenkennfelder existieren verschiedene Verfahren zur Erhöhung 
der Aufnahme der Turbinenleistung. Die stationäre Untersuchung der Turbine bei niedrigen 
Schnelllaufzahlen mittels geschlossenen Verdichterkreislaufs setzt geeignete Reibleis-
tungsmodelle voraus. Weiterhin sind Einflüsse von Wärmeströmen auf die thermodynami-
schen Eigenschaften der Turboladerturbine zu berücksichtigen, die in der Literatur detail-
liert untersucht werden /101/. Darüber hinaus ist die Strömungsmachzahl zu beachten, um 






Aufladung und Hubraumreduzierung moderner Verbrennungsmotoren sind Schlüsseltech-
nologien zur Verringerung von Kraftstoffverbrauch und Abgasemissionen bei gleichzeitig 
hoher Fahrdynamik moderner Pkws. Die Radialturbinen von Abgasturboladern moderner 
Ottomotoren operieren unter instationären Betriebsbedingungen. Pulsierende Abgasströ-
mung betreibt die Turboladerturbine mit variierenden Eintrittszuständen, was zu dominie-
renden Betriebsbedingungen bei niedrigen Schnelllaufzahlen führt. 
Infolge der stationären Leistungsbilanz zwischen Verdichter und Turbine an standardmäßig 
stationär betriebenen Turboladerprüfständen /95/ können solche Betriebszustände nicht 
vermessen werden. Untersuchungen des Turbinenwirkungsgrades und Durchsatzverhal-
tens in diesen Betriebsbereichen sind für die Analysen von Wechselwirkungen zwischen 
Aufladeaggregat und Verbrennungsmotor sowie für die Entwicklung innovativer Turbola-
derturbinen essentiell. Zur Optimierung der Dynamik, des Leistungs- und des Emissions-
verhaltens turboaufgeladener Verbrennungsmotoren, besonders bei niedrigen Motordreh-
zahlen, sind Kenntnisse über das thermodynamische Verhalten des Aufladeaggregates un-
ter motorrealistischen Betriebsbedingungen unbedingt notwendig. 
 
Dazu soll im Rahmen dieser Arbeit eine geeignete Systematik entwickelt werden, mit der 
das dynamische Turboladerverhalten in den für den Motorbetrieb außerordentlich bedeut-
samen Betriebsbereichen verlässlich und unter realistischen Randbedingungen untersucht 
werden kann. Ziel der vorliegenden Untersuchungen ist die Entwicklung eines Verfahrens 
zur Ermittlung erweiterter Wirkungsgrad- und Massendurchsatzkennfelder von Turbolader-
turbinen an einem standardmäßigen Heißgasprüfstand. Zur belastbaren Übertragbarkeit 
der Versuchsergebnisse sollen Betriebsbedingungen der Radialturbinen denen an moder-
nen, aufgeladenen Pkw-Verbrennungsmotoren angepasst werden. Dazu sind Machzahlen 
der Turbinenströmung, mechanische Verluste, Wärmeströme und alle weiteren wesentli-
chen Faktoren bei den Analysen des Turbinenbetriebs entsprechend anzugleichen. Der 
Abgasturbolader soll ohne wesentliche Modifikationen und Beeinträchtigung der physikali-
schen Randbedingungen unter motorrealistischen Betriebszuständen betrieben und unter-
sucht werden. Die erweiterten Turbinenkennfelder sollen stabile Interpolationen zwischen 
Betriebspunkten in motorrelevanten Betriebsbereichen ermöglichen und eine Synthese 





Der sichere Betrieb von Prüfstand und Turbolader ist jederzeit zu gewährleisten. Die Turbi-
ne soll zuverlässig in definierten Zuständen betrieben und messtechnisch erfasst werden. 
 
Zur Untersuchung des Turboladerverhaltens in motorrelevanten Betriebsbereichen soll 
entsprechende Messsensorik entwickelt und weiterentwickelt werden, um die Turbinencha-
rakteristik zu erforschen. Die Analyse erfordert eine exakte Erfassung aller notwendigen 
Messgrößen zur thermodynamischen Beschreibung der Strömungsvorgänge an beiden 
Strömungsmaschinen des Aufladeaggregates. 
Parallel zu den experimentellen Untersuchungen soll ein eindimensionales Rechenmodell 
entwickelt werden, das zur Plausibilisierung und Validierung der Messgrößen am erweiter-
ten Heißgasprüfstand und zur Untersuchung der Turbinenkennfeldextrapolation sowie der 
numerischen Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens dient. 
Neben neuen Konzepten sind bestehende Ideen unter den spezifischen Randbedingungen 
des dynamischen Turboladerverhaltens im Motorbetrieb konsequent weiterzuentwickeln 
und an die vorgestellten Untersuchungen anzupassen. 
Einflüsse von Wirkungsgrad- und Massendurchsatzkennfeldern auf die Qualität von Motor-
prozessrechnungen sollen untersucht werden. Dazu sind Simulationsergebnisse auf Basis 
erweiterter sowie stationär ermittelter Turbinenkennfelder mit Versuchsergebnissen von 
dem entwickelten Prüfstand zu vergleichen. 
Darüber hinaus sollen Grundsatzuntersuchungen zum dynamischen Turboladerverhalten 
im Motorbetrieb durchgeführt werden, um motorrealistische Turbinenströmungen zu spezi-
fizieren. Außerdem ist die quasi-stationäre Annahme in der Motorprozesssimulation für die 
numerische Beschreibung instationärer Zustandsänderungen in der Turboladerturbine zu 
diskutieren. Die Qualität der Extrapolation des Wirkungsgradkennfeldes wird von der Be-
rücksichtigung mechanischer Verluste im Turbinenwirkungsgrad beeinträchtigt. Daher soll 
die direkte Ermittlung des isentropen Turbinenwirkungsgrades mit Hilfe der Temperatur-
messung am Turbinenaustritt analysiert werden. Schließlich sind Einflüsse betriebspunkt-
abhängiger Wärmeströme auf die Bestimmung des Verdichterwirkungsgrades zu untersu-
chen, um Beeinträchtigungen auf die Kennfeldermittlung der Turboladerturbine zu quantifi-
zieren. 




4 Untersuchung des dynamischen Abgasturboladerverhal-
tens am erweiterten Heißgasprüfstand 
Im Motorbetrieb wird die Abgasturboladerturbine überwiegend bei Schnelllaufzahlen von 
bis zu 0.4 und kleiner betrieben, besonders bei niedrigen Drehzahlen und hohen Lasten 
(Abschnitt 7.1). Diese Betriebszustände können ohne besondere Maßnahmen an stan-
dardmäßig stationär betriebenen Turboladerprüfständen nicht untersucht werden. 
Zur Beschreibung und Untersuchung thermodynamischer Eigenschaften von Turbolader-
turbinen in motorrelevanten Betriebsbereichen wird eine neue Prüfmethode und entspre-
chende Hardware entwickelt. 
Zur zuverlässigen Übertragung der Ergebnisse sollen die physikalischen Randbedingun-
gen des Abgasturboladers während der Untersuchungen den in Kapitel 2 diskutierten Be-
triebszuständen entsprechen. 
 
4.1 Entwicklung eines Prüfstandes zur Untersuchung des 
dynamischen Turboladerverhaltens 
Basierend auf einer Erhöhung der Aufnahme der Turbinenleistung wird ein Konzept entwi-
ckelt, mit dem die Strömungsmaschine in motorrelevanten Betriebsbereichen betrieben 
und untersucht werden kann. Die neue Methode beinhaltet die Entwicklung eines erweiter-
ten Heißgasprüfstandes, der den folgenden Kriterien genügt: 
 
Betriebssicherheit 
• Gewährleistung des sicheren Betriebes der Brennkammer 
• Verhinderung eines Erlöschens der Brennerflamme 
• Dichtigkeit des Gesamtsystems 
Betriebszustände 
• Erzeugung definierter Betriebszustände der Abgasturboladerturbine in mo-
torrelevanten Betriebsbereichen 
• Belastbare Messung und Ermittlung aller relevanten Größen zur thermody-









• Variation von Turbinenbetriebszuständen 
• Untersuchung verschiedener Turboladergrößen 
 
Thermische Belastbarkeit 




Im Folgenden werden verschiedene Grundkonzepte und Ausführungsbeispiele zur Erfül-
lung der Kriterien gegenübergestellt. Weiterhin werden eine entsprechende Konzeption 
und ihre Umsetzung in Bezug auf die spezifischen Anforderungen diskutiert. 
 
4.1.1 Konzeptstudie 
Zur Untersuchung der Turbinencharakteristik in motorrelevanten Betriebsbereichen, insbe-
sondere bei niedrigen Laufzahlen S, ist die Turbine bei hohen Expansionsverhältnissen 
und gleichzeitig niedrigen Laderdrehzahlen zu betreiben. Um eine Beschleunigung des 
Laufzeuges bei entsprechend hoher, verfügbarer Turbinenleistung zu verhindern, muss die 
Aufnahme der Turbinenleistung signifikant erhöht werden. Aus dem stationären Leistungs-
gleichgewicht (Gl. 2-16) ergibt sich somit eine Erhöhung der Verdichterleistungsaufnahme 
/81/. Aufgrund der Schwierigkeit der Ermittlung des isentropen Turbinenwirkungsgrades 
ηT,is (vgl. 7.3), werden die thermodynamischen Eigenschaften der Turbine durch das Pro-
dukt aus isentropem Turbinen- ηis und mechanischem Wirkungsgrad ηm beschrieben (Gl. 
2-10). Diese gewöhnliche Beschreibung des Turbinenwirkungsgrades beinhaltet die Kopp-
lung der mechanischen Verluste an die Beschreibung der Turbinencharakteristik. Die stati-
onäre Untersuchung der Turboladerturbine  bei hohen Turbinenexpansionsverhältnissen 
und gesteigerter Leistungsaufnahme des Verdichters beeinträchtigt die Axialschübe und 
damit die mechanischen Verluste der Strömungsmaschine. Verlässliche Beschreibungen 
von ηT erfordern eine exakte Darstellung der Reibleistung des Abgasturboladers. Übli-
cherweise wird das Reibmoment herkömmlicher Gleitlager mittels drehzahlabhängiger 
Reibleistungspolynome beschrieben. Änderungen der mechanischen Verluste entlang Li-
nien konstanter Drehzahl sind wenig erforscht. In /97/ werden die Wirkungen weiterer Ein-
flussparameter auf die mechanischen Verluste des Abgasturboladers untersucht. Die Pa-
rameter Axialkräfte, Öltemperatur sowie Ölzufuhrdruck, -temperatur und Lagerspiel haben 




großen Einfluss auf turboladerspezifische Wirkzusammenhänge. Ihre Einflüsse auf das 
Reibmoment von Pkw – Abgasturboladern werden diskutiert und mit üblichen Reibleis-
tungspolynomen verglichen. Aufgrund der hohen Laderdrehzahl wirken sich geringe Unge-
nauigkeiten der Reibmomentbestimmung auf die Reibleistung und damit auf den mechani-
schen Wirkungsgrad aus (Gl. 2-13). Eine belastbare Beschreibung thermodynamischer Ei-
genschaften der Turbine in motorrelevanten Betriebsbereichen erfordert ein geeignetes 
Modell zur Charakterisierung der komplexen Reibleistung in Abhängigkeit von Drehzahl, 
Axialkräfte, der spezifischen Ölparameter sowie Lagerspiel und vieler weiterer Parameter. 
 
Im Rahmen dieser Arbeit wird eine Versuchsmethode entwickelt, wodurch der Abgasturbo-
lader unter motorrealistischen Betriebsbedingungen in den relevanten Betriebsbereichen 
untersucht werden kann. Die Randbedingungen der entwickelten Turbinenuntersuchung 
entsprechen weitestgehend den Zuständen an modernen Pkw-Motoren, sodass Messer-
gebnisse auf reale Verhältnisse zuverlässig übertragbar sind. Die Methode basiert ähnlich 
den Betriebsbedingungen an einem Hubkolbenverbrennungsmotor auf der instationären 
Leistungsbilanz Gl. 2-17. Im Gegensatz zu stationären Untersuchungen nutzt die entwi-
ckelte Systematik zusätzliche Beschleunigungsleistung (Gl. 2-18) des Laufzeuges, um die 
Aufnahme der Turbinenleistung zu erhöhen. Durch die Beaufschlagung der Abgasturbola-
derturbine mit einer pulsierenden Heißgasströmung wird die Strömungsmaschine kontinu-
ierlich beschleunigt und wieder verzögert, sodass eine mittlere Laderdrehzahl untersucht 
werden kann. 
Zur Einstellung motorrealistischer Turbinenbetriebspunkte und zur messtechnischen Erfas-
sung der Zustände werden verschiedene Konzepte vorgestellt und zur Bewertung gegen-
übergestellt. Zur Prüfung der Konzeptionen in Bezug auf Einhaltung der zuvor genannten 
Kriterien wird eine Bewertungsmatrix erstellt (Abb.4-1). 
Zur Findung eines geeigneten Konzeptes zur Impulserzeugung werden fünf verschiedene 
Möglichkeiten der Ausführungen diskutiert. Die Konzepte basieren auf einer kontinuierli-
chen Änderung des Strömungsquerschnittes, wodurch einer stationären Heißgasströmung 
eine Pulsation auferlegt wird. Als sehr einfache Methode zur Erzeugung eines pulsieren-
den Heißgasmassenstromes dient eine rotierende Abgasklappe. Durch kontinuierliche Ro-
tation der Klappen sind große Druckamplituden mit ausreichenden Gradienten schwer zu 
realisieren. Zur Erhöhung des Aufstauverhaltens gegenüber standardmäßigen Ausführun-
gen in Abgassträngen (z.B. Lkw-Abgasklappen), kann der Durchmesser der Klappe größer 
als der Rohrdurchmesser ausgeführt werden (vgl. Abb.4-1, Spalte 2 oben). Variable Er-




zeugung von definierten Druckimpulsen ist mit dieser einfachen und kostengünstigen Aus-

































Abb.4-1 Bewertungsmatrix – Konzeptfindung zur instationären Untersuchung des 
Abgasturboladerverhaltens 
Bewertung: 0 (schlecht) bis 3 (gut) 
 
Die Durchgangsbohrung eines rotierenden Kugelhahnes, welcher in der dritten Spalte von 
Abb.4-1 dargestellt ist, kann variabel gestaltet werden, um die Impulsform der pulsierenden 
Strömung zu beeinflussen. Die Abdichtung der Ausführung gestaltet sich schwierig. 
In der vierten Spalte wird ein konzentrisch rotierender Hohlzylinder abgebildet. Durch Än-
derung der Bohrung des drehenden Zylinders kann der Druckverlauf der pulsierenden Ab-
gasströmung beeinflusst werden. Die Abdichtung des rotierenden Zylinders bei hohen Ab-
gastemperaturen ist kompliziert. 
Verglichen mit dem konzentrischen Zylinder können die Aussparungen einer Schlitzschei-
be, wie sie in der fünften Spalte gezeigt wird, exakter geformt werden, sodass gewünschte 
Formen des pulsierenden Heißgasmassenstromes erzeugt werden können. Forscher des 
Imperial College in London wenden eine vergleichbare Methode zur Erzeugung pulsieren-




der Strömungen an /4/. Schwierigkeiten bei der Abdichtung dieser Ausführung zwingen die 
Untersuchung bei deutlich niedrigeren Gastemperaturen als im realen Motorbetrieb durch-
zuführen. 
Die Bewertungsmatrix in Abb.4-1 zeigt klare Vorteile des Hubventils (Spalte sechs) gegen-
über den anderen Konzepten. Als standardmäßig ausgeführter Zylinderkopf werden Ventile 
von einer Nockenwelle angetrieben. Aufgrund Integrierter Kühlkanäle zeichnet sich das 
bewährte Konzept durch hohe thermische Belastbarkeit, Betriebssicherheit sowie geringe 
Kosten aus. In Kombination mit geeigneten Dämpfungsvolumen und Drosselstellen strom-
aufwärts der Hubventile, können darüber hinaus Betriebszustände mit ausreichender Vari-
abilität definiert eingestellt werden (vgl. 4.1.2). Alternativ können die Konturen der No-
ckenwelle angepasst werden. 
Neben der Erzeugung definierter Pulsation der Heißgasströmung, ist besonders der siche-
re Betrieb der Heißgasbrennkammer zu gewährleisten. Im folgenden Abschnitt werden 
konstruktive, gasdynamische und thermische Merkmale des entwickelten Prüfstandes zur 
betriebssicheren Untersuchung thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine  
in motorrelevanten Betriebsbereichen diskutiert. 
 
4.1.2 Aufbau und Konstruktion eines Impulsprüfstandes 
Der erweiterte Prüfstand besteht im Wesentlichen aus einer standardmäßigen Heißgas-
brennkammer und dem zu untersuchenden Abgasturbolader. Zur Impulsbeaufschlagung 
des von der Brennkammer erzeugten stationären Heißgasmassenstromes wird zwischen 
beiden Komponenten ein Impulserzeuger installiert. Die kontinuierliche Änderung des 
Strömungsquerschnittes, durch Öffnen und Schließen der Hubventile des Impulserzeugers, 





Abb.4-2 Prinzipieller Aufbau und Druckverlauf über den Impulsprüfstand 




Ohne entsprechende Maßnahmen beeinträchtigen die reflektierten Druckwellen den siche-
ren Betrieb der Heißgasbrennkammer. Zur Sicherstellung des Prüfstandbetriebes wird zwi-
schen dem Impulserzeuger (IE) und der Brennkammer (BK) ein Impulsdämpfer (ID) mit 
entsprechendem Druckverlust integriert. Abb.4-2 stellt den prinzipiellen Aufbau des entwi-
ckelten Prüfstandes mit den wichtigsten Komponenten dar. Weiterhin zeigt die Darstellung 
schematisch den Druckverlauf über die Elemente, insbesondere den Druckverlust über den 
Impulsdämpfer. Neben der Absicherung des Prüfstandsbetriebes dient der Impulsdämpfer 
(ID) der Beeinflussung des instationären Druckverlaufs am Turbineneintritt. Impulsdämpfer 
und Impulserzeuger bilden mit den entsprechenden Anbauten ein autarkes System, wel-
ches modular zwischen der Brennkammer und dem zu untersuchenden Abgasturbolader 
installiert werden kann. 
 
Impulserzeuger 
Der Impulserzeuger wird als Zylinderkopf eines 2.4Liter Vierzylinder Ottomotors mit acht 
Auslassventilen ausgeführt. Aus thermischen Gründen werden lediglich die Auslassventile 
zur kontinuierlichen Änderung des Strömungsquerschnittes verwendet. Der Sitzdurchmes-
ser der Auslassventile entspricht DVal=29mm. Die Forderung nach ausreichend hohen Gas-
temperaturen erfordert eine entsprechende Kühlung aller Komponenten. Hohe thermische 
Belastungen des Zylinderkopfes setzten einen ausreichend dimensionierten Kühlkreislauf 
voraus. Die Einlassventile des Zylinderkopfes verweilen während des Betriebes in den 
Ventilsitzen und werden somit von dem Kühlkreislauf des Zylinderkopfes gekühlt. Die Aus-
lassventile, welche auf hohe Temperaturen ausgelegt sind, zwingen der Heißgasströmung 
entsprechend ihrer Hubbewegung eine Pulsation auf. Der Ventilhub wird durch die Nocken 
einer Nockenwelle, deren Formen gegebenenfalls angepasst werden können, erzeugt und 
entspricht während der Untersuchungen maximal hHub=8.2mm. Ein Asynchron Servomotor 
(siehe Abschnitt 7.7) mit vollvariabler Regelung der Drehzahl nNW treibt die Auslassno-
ckenwelle an und ermöglicht somit eine exakte Anpassung der Impulsfrequenz der pulsie-
renden Heißgasströmung. Das Drehmoment des Elektromotors ist auf ein gleichmäßiges 
Öffnen der Auslassventile gegen die Ventilfederkräfte, Reibung und Gaskräfte bei niedriger 
Nockenwellendrehzahl (nNW-min = 150min
-1) ausgelegt. Reibung und Verschleiß des Ventil-
triebes werden durch eine entsprechend dimensionierte externe Ölversorgung reduziert. 
Um das Aufstauverhalten vor den Auslassventilen und somit die Amplituden der instationä-
ren thermodynamischen Größen zu erhöhen, werden die Auslassventile der Zylinder 1 und 
4 deaktiviert. Die aktiven Ventile besitzen keine Ventilüberschneidung, wodurch der Strö-
mungsquerschnitt kurzzeitig geschlossen ist und das Druckniveau vor dem Impulserzeuger 




ansteigt. Das Volumen des Abgassystems zwischen dem Impulserzeuger und der Turbo-
laderturbine  ist möglichst kompakt, sodass die kinetische Energie der Auslassdruckstöße 
in Form von Druckwellen ohne signifikanten Entropieanstieg zu der Strömungsmaschine 
transportiert wird. Amplituden von mehr als 100% des mittleren Druckniveaus der pulsie-
renden Heißgasströmung sind möglich. 
 
Impulsdämpfer 
Der Impulsdämpfer hat die Aufgabe den Brennkammerbetrieb und das beständige Bren-
nen der Brennerflamme sicherzustellen. Darüber hinaus wird die Form der pulsierenden 
Heißgasströmung durch das Volumen und die akustische Auslegung des Dämpfers beein-
flusst. Gleichzeitig wird der spezifische Betriebsbereich der Heißgasbrennkammer wenig 
beeinträchtigt, sodass entgegen des zusätzlichen Druck- und Temperaturverlustes motor-
realistische Strömungsbedingungen am Eintritt der Turboladerturbine eingestellt werden 
können. 
Um evtl. Rückschläge der Brennerflamme (Flashback /54/) sowie ein Erlöschen der Flam-
me zu verhindern, ist ein gleichmäßiges Druckniveau am Austritt der Brennkammer zu ge-
währleisten. Durch das kontinuierliche Öffnen und Schließen des Strömungsquerschnittes 
durch die Hubventile des Impulserzeugers schwankt der dortige Reflexionsgrad etwa zwi-
schen Null und Eins. Der Heißgasmassenstrom der Brennkammer wird in Form pulsieren-
der Druckwellen entsprechend der Nockenwellendrehzahl reflektiert. Diese Reflexionswel-
len müssen zur Gewährleistung des sicheren Brennkammerbetriebes ausreichend ge-
dämpft werden. Durch geeignete Drosselstellen, Querschnittssprünge, Verzweigungen und 
Kammervolumen wird der Transmissionsgrad τpuls der Dämpfungseinrichtung zwischen Im-
pulserzeuger und Heißgasbrennkammer bei gleichzeitig geringem Druckverlust optimiert. 
Der Transmissionsgrad τpuls ist als der Quotient zwischen der Wellenintensität vor und hin-









Der Transmissionsgrad ist ein Maß für die „durchgelassene“ /76/ Intensität und nimmt Wer-
te zwischen 0 und 1 an. Ziel der Dämpfung ist die Abschwächung der Pulsation durch eine 
technische Einrichtung. Die Dämpfung sollte ohne signifikanten Druckverlust einen mög-
lichst niedrigen Transmissionsgrad τpuls aufweisen. Eine analytische Abschätzung des 
Dämpfervolumens erfolgt auf Grundlage der Schalldämpferauslegung. Das Prinzip beruht 




auf Querschnittserweiterungen von Rohrleitungen in Längsrichtung, an denen der Schall 
reflektiert wird /46/. Gegenüber einfachen Querschnittssprüngen und Verzweigungen las-
sen sich durch Kombination verschiedener Reflektoren zu mehreren Kammern der Länge li 
größere dämpfende Wirkungen erzielen. Abb.4-3 zeigt den schematischen Aufbau des Im-
pulsdämpfers. Die Dämmwirkung der Kammern ist frequenz- und temperaturabhängig. Die 
Kammervolumen werden für Periodenzahlen zwischen 10 und 50Hz bei Temperaturen von 





Abb.4-3 Schematische Darstellung des Impulsdämpfers (ID) 
 
Zur Erhöhung der akustischen Impedanz, dem Quotienten aus Schalldruck p und Schall-
schnelle a, werden an Ein- und Austritt des Impulsdämpfers (IDein und IDaus) entsprechend 
dimensionierte Drosselblenden installiert. Die Maßnahmen erhöhen den Widerstand des 
Systems entgegen der Schallausbreitung. 
Durch Anpassung des Transmissionsgrades des Impulsdämpfers wird der Brennkammer-
betrieb sichergestellt und ein annähernd konstantes Druckniveau in der Brennkammer er-
reicht. 
Neben seiner Dämpfungseigenschaften wird das Volumen des Impulsdämpfers im Hinblick 
auf seine Füll- und Entleercharakteristik betrachtet. Zur Beeinflussung der Form, der Ampli-
tude und der Gradienten der pulsierenden Heißgasströmung werden die Volumen und die 
Drosselblenden an Ein- und Austritt des Impulsdämpfers angepasst. Das Aufstauverhalten 
des Systems wird durch Deaktivierung der Auslassventile der Zylinder 1 und 4 erhöht. Auf-
grund der fehlenden Ventilüberschneidung der aktiven Auslassventile 2 und 3 (gekenn-
zeichnet durch die Pfeile in Strömungsrichtung in Abb.4-3), wird der Strömungsquerschnitt 
kurzzeitig verschlossen. Während dieser Phase befüllt sich das Volumen entsprechend 
IDaus 
IDein 








p  zwischen Brennkammer und Dämpfungsvolumen. Darüber hin-
aus wird die Befüllung des Impulsdämpfers bei gegebenem Turbinenbetriebspunkt durch 
das Öffnungsverhältnis ÖV der Drosselblenden stromaufwärts des Impulsdämpfers IDein 
beeinflusst. ÖV beschreibt nach Gl. 4-2 das Verhältnis zwischen Drossel- und Strömungs-
querschnitt. 
 












ÖV ===  
 
Ferner werden die Druckgradienten im Impulsdämpfer durch sein Kammervolumen be-
stimmt. Öffnen die Auslassventile, strömt das Heißgas durch die Drosselblende stromab-
wärts des Dämpfers IDaus zur Abgasturboladerturbine. Entsprechend der Auslegung des 
Dämpfungsvolumens sowie der Drosselblenden DBID-aus werden das ID-Ausströmverhalten 
und somit der Druckverlauf vor der Turboladerturbine beeinflusst. 
Das für die Untersuchung notwenige Druckprofil (vgl. 4.3) wird durch geeignete Kombinati-
on von Drosselblenden und Dämpfungsvolumen an die entsprechenden Betriebsbedin-
gungen der Turboladerturbine angepasst. Als geeigneter Kompromiss zwischen Dämpfung 
von Reflexionswellen, möglicher Beeinflussung des Druckverlaufes und Kosten, werden 
Standardrohre mit einem Durchmesserverhältnis zwischen strömungsführenden Leitungen 
und den Dämpfungsvolumen von ca. 2 eingesetzt. Jeder der beiden Dämpfer hat ein Vo-
lumen von ca. 20Liter, wodurch in Verbindung mit den Drosselblenden stromab- und 
stromaufwärts der Volumen eine optimale Beeinflussung der pulsierenden Heißgasströ-
mung am Turbineneintritt erreicht wird. 
Schließlich wird das Dämpfungsvolumen unter thermischen Gesichtspunkten optimiert. Zur 
Untersuchung des Turboladerverhaltens unter motorrealistischen Betriebsbedingungen 
muss die Turbineneintrittstemperatur angepasst werden. 
Wärmeverluste über die Oberfläche der Volumen und damit verbundene Temperaturver-
luste der Strömung von der Brennkammer bis zum Abgasturbolader, werden mit Hilfe einer 
Isolierung der heißgasführenden Rohrleitungen und Volumen reduziert. Abb. 4-4 zeigt alle 
wesentlichen Komponenten des erweiterten Heißgasprüfstandes zur instationären Unter-
suchung der Turbinencharakteristik. 
Die thermische und akustische Auslegung des Impulsprüfstandes erfolgt zusätzlich mit Hil-
fe eines entsprechenden 1D-Simulationsmodells (vgl. 4.1.5). 
 





Abb. 4-4 Erweiterter Heißgasprüfstand zur instationären Turbinenuntersuchung 
 
4.1.3 Messtechnik und Plausibilisierung 
Zur Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens werden die in Abb. 4-5 darge-
stellten stationären und instationären Messgrößen benötigt. Aus messtechnischen und 
physikalischen Gründen können die Messparameter in der Strömung nicht immer eindeutig 
als totale oder statische Größen bewertet werden. In der Regel werden statische Drücke 
und annähernd totale Temperaturen gemessen. Zur Bewertung der aerodynamischen Ei-
genschaften der Strömungsmaschinen sind sowohl statische, als auch totale Größen aller 
relevanten Parameter notwendig. Die instationäre Untersuchung der Turboladerturbine  er-
fordert zusätzlich die zeitlichen Schwankungen der notwendigen Messgrößen. Außerdem 
sind die zeitlich schwankenden Messgrößen relativ zueinander und in Bezug auf den insta-
tionären Betrieb der Strömungsmaschinen zu bewerten. 
Wie bereits diskutiert, ist eine direkte Ermittlung der tatsächlichen Turbinenleistung nur mit 
erheblichem Aufwand möglich (Abschnitt 7.3). Unter instationären Betriebsbedingungen 
wird die Methode erheblich komplexer, sodass die instationäre Turbinenleistung gleich der 
Summe aus Verdichter- und Beschleunigungsleistung definiert wird. 



















Abb. 4-5 Schematischer Messaufbau und Messstellen zur Untersuchung des dyna-
mischen Turboladerverhaltens 
 
Da die Turbine nicht adiabat angenommen werden kann, werden die mechanischen Ver-
luste implizit im Turbinenwirkungsgrad berücksichtigt. Die instationäre Leistungsbilanz wird 
folgendermaßen definiert (Gl. 4-3): 
 
Gl. 4-3 (t)P(t)P(t)'P BeschlVT +=  
 
Im Folgenden werden die notwendigen Messparameter bezüglich ihrer Ermittlung und ihrer 
Funktionen zur instationären Untersuchung der aerodynamischen Charakteristiken von 
Turbine und Verdichter diskutiert. Darüber hinaus wird die instationäre Beschleunigung des 
Laufzeuges erörtert. 
 
4.1.3.1 Ermittlung des instationären Verdichterbetriebes 
Nach Gl. 2-3 bis Gl. 2-5 werden zur Beschreibung des Verdichterbetriebes Totaltemperatu-
ren und Totaldrücke an Ein- und Austritt der Arbeitsmaschine sowie der geförderte Ver-
dichtermassenstrom benötigt. Zur Erfassung dieser Messgrößen wird die in Abschnitt 7.7 
vorgestellte Standardsensorik des Heißgasprüfstandes verwendet. Die Standardmesssys-
teme ermöglichen lediglich die Ermittlung der stationären bzw. der zeitlich gemittelten bzw. 
massenstromgemittelten, verdichterseitigen Messgrößen. Zur Bestimmung des instationä-
ren Verdichterbetriebes werden der statische Verdichteraustrittsdruck p2(t) und die Läufer-
drehzahl nATL(t) mit hohen Abtastraten gemessen. Die Schwankungen des statischen Dru-
ckes p2 werden mittels wassergekühlter, piezoresistiver Druckaufnehmer ermittelt (vgl. 




4.1.3.3). Die Messmethode zur Ermittlung der Drehzahlschwankungen wird in dem folgen-
den Abschnitt 4.1.3.2 diskutiert. Mit Hilfe der instationär ermittelten Messgrößen p2(t) und 
nATL(t) werden die Schwankungen des Verdichterbetriebes bei pulsierender Turbinenbe-
aufschlagung in dem stationär ermittelten Verdichterkennfeld interpoliert. Die Änderungen 
des Verdichterbetriebes während eines Druckstoßes werden orthogonal zur Drehzahllinie 
(t)nATL  in dem stationär ermittelten Verdichterkennfeld angenommen (vgl. 4.3). Die Mes-
sung des Verdichterwirkungsgrades wird entsprechend seines Betriebspunktes von Wär-
meströmen beeinträchtigt. In Abschnitt 7.5 werden Einflüsse von Wärmeströmen in Ab-
hängigkeit des Verdichterbetriebes auf die Wirkungsgradermittlung der Arbeitsmaschine 
diskutiert. Ein adäquates Modell zur Bestimmung der Wärmeströme am Verdichter und 
somit der Beeinflussung des Verdichterwirkungsgrades existiert derzeit nicht. Zur Minimie-
rung dieser Beeinträchtigung wird der Betriebspunkt der Arbeitsmaschine sinnvoll definiert 
(vgl. 4.3). 
 
4.1.3.2 Ermittlung der instationären Beschleunigung 
Nach Gl. 2-18 ist die Beschleunigungsleistung des Laufzeuges eine Funktion von der insta-
tionären Laderdrehzahl nATL(t), -beschleunigung dt(t)dnATL  und der Summe der Massen-
trägheitsmomente von Verdichter, Laderwelle und Turbine. Das Trägheitsmoment des 
Laufzeuges θATL wird mit Hilfe von FEM- bzw. CAD-Programmen berechnet. 
 
Drehzahlmessung 
Zur Ermittlung der instationären Laderdrehzahl und –beschleunigung wird eine Drehzahler-
fassung mit sehr hoher Abtastrate benötigt. Das verwendete, berührungslos arbeitende 
Drehzahlmesssystem besteht aus einem dynamischen Näherungsinitiator, der auf Annähe-
rung oder Entfernung von elektrisch leitenden Werkstoffen reagiert. Nach dem Wirbel-
stromverlustprinzip bewirken Verdichterschaufeln während ihrer Rotation Impedanzände-
rungen an einer Messspule, welche im Sensor verbaut ist. Diese Impedanzänderung liefert 
ein elektrisches Signal. Der Sensor ist für eine Betriebstemperatur von 233 bis 423K aus-
gelegt und wird an der kalten Einlassseite des Verdichters installiert. Jede Schaufel des 
Verdichters, die den Initiator des Sensors passiert, ändert den Widerstand der Spule, wo-
raufhin ein elektrisches Signal ausgegeben wird. Je Radumdrehung gibt der Sensor ent-
sprechend der Schaufelzahl z elektrische Signale aus, die anschließend mit einer geeigne-
ten Auswerteroutine und Filterung in die instationäre Raddrehzahl umgerechnet wird. Die 
Filterung des Drehzahlsignals erfordert die Berücksichtigung der Phase sowie der Gradien-




ten der Drehzahlschwankungen zur exakten Beschreibung der Beschleunigung des Läu-
fers. 
 
4.1.3.3 Ermittlung des instationären Turbinenbetriebes 
Die tatsächliche Turbinenleistung entspricht nach Gl. 4-3 der Summe aus der instationären 
Verdichter- und der Beschleunigungsleistung des Läufers. Zur Berechnung des instationä-
ren Turbinenwirkungsgrades wird die isentrope bzw. die theoretisch verfügbare Turbinen-
leistung PT,is(t) benötigt. Diese entspricht der Turbine zur Verfügung gestellten Enthalpie 
der Heißgasströmung und ist nach Gl. 2-12 eine Funktion des Turbinenexpansionsverhält-
nisses (total-statisch), der totalen Eintrittstemperatur und des Turbinenmassenstromes. Im 
Folgenden werden Methoden zur instationären Bestimmung dieser Messgrößen diskutiert. 
 
Druckmessung 
Bei der strömungstechnischen Untersuchung des Abgasturboladers spielt die Druckmes-
sung eine entscheidende Rolle. Zur Bestimmung des instationären Turbinenexpansions-
verhältnisses ΠT,ts(t) werden schnelle Druckmessungen am Ein- und Austritt der Strö-
mungsmaschine benötigt. Für die Untersuchung thermodynamischer Eigenschaften ist die 
geeignete Auswahl der Druckmessmethode von wesentlicher Bedeutung. Zur instationären 
Druckmessung werden im Rahmen dieser Arbeit statische Drücke ermittelt. Zur Messung 
statischer Drücke der Rohrströmungen werden Druckmessbohrungen am Umfang der 
Rohre angebracht. Sorgfältige Herstellung der tangential angeströmten Bohrlöcher ist für 
eine genaue Druckmessung notwendig. Darüber hinaus ist auf die Geometrie der Bohrung 
zu achten, die Sekundärströmungen im Bohrloch und somit die Druckmessung beeinflusst. 
In der Literatur sind Zusammenhänge zwischen der Geometrie von Bohrlöchern und Ab-
weichungen zwischen dem gemessenen und dem tatsächlichen statischen Druck zu finden 
/120/. Mit zunehmendem Bohrungsdurchmesser nehmen Abweichungen zwischen dem 
statischen Druck im Bohrloch und der ungestörte Druck der Strömung annähernd linear zu. 
Zur Minimierung von Messfehlern werden die Druckmessbohrungen mit möglichst kleinem 
Druckmesser und gratfreien Rändern angebracht. Zur Reduzierung des Ansprechverhal-
tens der Sensoren werden Volumen der Druckmessbohrung zwischen dem Druckmessfüh-
ler und dem Rohrumfang sehr klein ausgeführt. Die Bohrlöcher werden mit geringer Länge 
hergestellt. 
Zur Messung des instationären Druckverlaufes der pulsierenden Abgasströmung kommen 
wegen der kurzen Messzeiten Sensoren in Betracht, welche den piezoresistiven Effekt 




nutzen. Der piezoresistive Effekt beruht auf der Veränderung des spezifischen elektrischen 
Widerstands eines Materials durch Druck. Absolutdruckaufnehmer der Firma Kistler 
(Tabelle 7-1) werden unmittelbar an der Messbohrung angebracht. Der statische Druck der 
Strömung übt eine Kraft auf das Aufnehmerelement des Sensors aus. Unter Krafteinwir-
kung auf die Silizium-Messzelle ändert sich der druckabhängige elektrische Widerstand der 
eindiffundierten Zelle entsprechend des spezifischen Aufbaus und des Proportionalitätsfak-
tors. Sensoren auf Siliziumbasis weisen eine hohe Empfindlichkeit auf und eigenen sich 
daher sehr gut zur genauen Druckmessungen eines definierten Bereichen. Aufgrund der 
starken Temperaturabhängigkeit und -empfindlichkeit der Sensoren, werden die Messfüh-
ler zur Kühlung von Wassermänteln umgeben. Mit Hilfe einer pneumatisch angesteuerten 
Membran werden die Absolutdruckaufnehmer bei Bedarf der heißen Strömung ausgesetzt. 
Zur Berücksichtigung evtl. Nullpunktverschiebungen werden die Sensoren während der 
Messungen regelmäßig durch Vergleichsmessungen des Umgebungsdruckes kalibriert. 
 
Temperaturmessung 
Zur Bestimmung des instationären Energiegehaltes in der pulsierenden Abgasströmung ist 
eine schnelle Temperaturmessung notwendig (vgl. Gl. 2-12). Heißgastemperaturen können 
auf unterschiedliche Arten ermittelt werden. Die am weitesten verbreitete Messmethode ist 
die Ermittlung der Heißgastemperaturen mit Hilfe von Thermoelementen, die sich durch 
niedrige Kosten, Robustheit und ihrer einfachen Anwendung auszeichnen. Übliche 
Thermoelemente sind jedoch nicht in der Lage, schnelle Temperaturschwankungen in Ab-
gasströmungen unverzögert zu messen. Aufgrund ihres trägen Ansprechverhaltens (übli-
cherweise zwischen 0.1 und 5Hz /8/) sind Thermoelemente lediglich geeignet, zeitlich ge-
mittelte bzw. massenstromgemittelte Temperaturen zu messen. Das Ansprechverhalten 
der Messsonde hängt entscheidend von ihrer Masse ab, die während eines Temperatur-
gradienten durch Wärmeströmung aufgeheizt und abgekühlt wird. Eine Temperaturmes-
sung ohne Verzögerung ist somit mit einem Thermoelement nicht möglich. Für die Anwen-
dung von Thermoelementen mit entsprechenden Ansprechzeiten wird im Rahmen dieser 
Arbeit eine Systematik angewandt und weiterentwickelt, mit der die Übertragungsfunktion 
des Sensors instationär berechnet werden kann /44/. 
Ein Thermoelement besteht üblicherweise aus zwei unterschiedlichen und am Ende mitei-
nander verbundenen Metallen. Aufgrund des Seebeck-Effekts /6/ wird an den freien Enden 
der beiden miteinander verbundenen Metallen bei einer Temperaturdifferenz entlang der 
Leiter eine elektrische Spannung erzeugt. Die Materialkopplungen der im Rahmen dieser 
Arbeit verwendeten Thermoelemente sind Chromel und Alumel, wodurch Spannungen im 




Bereich von 0 bis 6⋅104µV bei Temperaturen von 0K bis 1273K auftreten. Thermoelemente 
aus einem Übergang zwischen einer Nickel-Chrom-Legierung werden als Typ K bezeich-
net. Die Genauigkeit der verwendeten Temperatursensoren entspricht der Klasse A. 
Die Genauigkeitsklasse eines Thermoelementes bezieht sich auf das Verhältnis zwischen 
Sensortemperatur und der Thermospannung. Die Sensortemperatur entspricht jedoch auf-
grund von Wärmestrahlung, -leitung, und der bereits angesprochenen Dynamik nicht der 
Temperatur einer geführten Heißgasströmung. Darüber hinaus messen Thermoelemente 
entsprechend ihrer Geometrie teilweise Total- und statische Temperaturen /52/. Die Gas-
elemente eines schnellströmenden Gases, die den Temperatursensor benetzen und deren 
Temperatur somit gemessen wird, werden aufgrund der Haftbedingung in der Grenzschicht 
abgebremst. Durch den damit verbundenen Temperaturanstieg heizt sich die Messstelle 
bezüglich der Gasumgebung auf und gibt Wärme ab. Mit Hilfe des Recoveryfaktors Rec 

























Der Recoveryfaktor Rec ist von der Geometrie der Messstelle, von der lokalen Mach- und 
Reynolds-Zahl abhängig. Für übliche Temperatursonden und Einbauten kann Rec ent-
sprechend der Strömungsbedingungen der Literatur entnommen werden /52/. Eine Be-
trachtung der Messungenauigkeit der Heißgasströmung bzgl. Rec erfolgt in Abschnitt 
4.1.4. 
Um die dynamische Temperaturmessung mit Hilfe von Thermoelementen zu verbessern, 
wird eine Kompensationstechnik angewandt /44/. 
Abb. 4-6 stellt ein im Rahmen dieser Arbeit verwendetes Thermoelement dar. Die Durch-
messer des Messdrahtes liegen zwischen 0.0127 und 0.0508mm (vgl. Tabelle 7-1). Zur 
Minimierung von Temperaturstrahlung ist der Messdraht von einem dreischichtigen Strah-
lungsschutzschild umgeben. Die Heißgasströmung wird zur Strömungsführung von einem 
Rohr umgeben. Da die Temperatur der Rohrwand in der Regel deutlich kühler als die des 
Heißgases und damit des Temperaturfühlers ist, gibt der Sensor Energie in Form von 
Wärmestrahlung und -leitung an die Rohrwand ab. Der mehrlagige Schutzschild minimiert 
die Strahlung. In Abschnitt 4.1.4 wird der Einfluss der Wärmestrahlung zwischen den Tem-
peratursensoren und der Rohraußenwand auf die Qualität der Temperaturmessung disku-
tiert. 






Abb. 4-6 Aufbau und Einbau von Thermoelementen zur instationären Gastempera-
turmessung 
 
Das dynamische Ansprechverhalten von Thermoelementen kann nach Gl. 4-5 mit Hilfe der 
Energieerhaltung beschrieben werden. 
 














 Die Darstellung setzt voraus, dass die Temperaturverteilung an der Messsonde jederzeit 
gleichförmig ist. Die Annahme kann mit Hilfe einer ausreichend niedrigen Biot-Zahl (vgl. Gl. 
7-6), welche das Verhältnis zwischen dem äußeren Wärmeübergang und der inneren 
Wärmeleitung beschreibt, begründet werden. Für die gegebenen Betriebsbedingungen er-
geben sich Biot-Zahlen von 0.3 bis 0.5, sodass die Annahme akzeptiert wird. 
Die Differenz zwischen der Gastemperatur und der Sensortemperatur ergibt sich aus drei 
Effekten (vgl. Gl. 4-5). Aufgrund seiner thermischen Trägheit kann die Temperatur des 
Messsensors der Gastemperatur nicht unverzögert folgen. Der erste Effekt bezieht sich auf 
den dynamischen Fehler. Der zweite Effekt beschreibt den Fehler aufgrund von Leitungs-
verlusten. Die Aufnahme des Sensors folgt den Schwankungen der Gastemperatur übli-
cherweise langsamer als der Sensor. Zwischen Aufnahme und Fühler entsteht somit ein 
Temperaturgradient, wodurch sich Wärmeströme zur Messstelle oder von der Messstelle 
weg einstellen. Schließlich bezieht sich der dritte Effekt auf Wärmestrahlung. Die Umge-
bung des Sensors bzw. das strömungsführende Rohr ist gewöhnlich kälter als der Fühler, 










strahlung und Leitungsverluste vernachlässigt, kann die Sensortemperatur, dessen Geo-
metrie als Kugel angenommen wird, durch eine Gleichung erster Ordnung beschrieben 
werden (Gl. 4-6). 
 























Nach /6/ verhält sich das Ansprechverhalten von Thermoelementen auch ohne die Ver-
nachlässigung von Strahlung und Leitung wie ein Gleichungssystem erster Ordnung. Mit 
Hilfe der Zeitkonstanten τSensor kann die Gastemperatur aus dem Messsignal eines Tempe-
raturfühlers berechnet werden. In einem pulsierenden Heißgasmassenstrom ist die Zeit-
konstante jedoch ohne entsprechende Maßnahmen nicht zu ermitteln. Aufgrund der stark 
schwankenden Strömungsgeschwindigkeit nimmt die Nusselt-Zahl und somit der Wärme-
übergangskoeffizient αSensor während einer Phase der pulsierenden Heißgasströmung sehr 
unterschiedliche Werte an. Temperaturschwankungen des Gases führen außerdem zu sich 
ändernden spezifischen Werten des Sensormaterials und des Fluids. In der Literatur wer-
den Systematiken mit Hilfe von zwei Thermoelementen vorgestellt /6/, /26/ und /44/. Sie al-
le basieren auf dem Prinzip, dass zwei Temperatursensoren sehr dicht beieinander instal-
liert werden, sodass sie demselben Temperatur- und Geschwindigkeitsprofil ausgesetzt 
sind. Durch diese Annahmen können die Energiegleichungen beider Sensoren als folgen-



















Die zwei Gleichungen enthalten drei Unbekannte, TGas, τSensor1 und τSensor2. Wenn das 
Temperatur- und Geschwindigkeitsprofil an beiden Messfühlern übereinstimmt, kann das 
Verhältnis beider Zeitkonstanten mit Gl. 4-6 in Abhängigkeit ihrer Durchmesser und Wär-
meübergangskoeffizienten beschrieben werden (vgl. Gl. 7-7). Überwiegen zusätzlich die 
Wärmeübergänge zwischen dem Temperaturfühler und dem Heißgas und sind die spezifi-
schen, temperaturabhängigen Parameter beider Sensoren und des Fluids gleich, kann mit 
Hilfe der Nusselt- und Reynoldskorrelation (vgl. Gl. 7-8 und Gl. 7-9) das Verhältnis beider 
Zeitkonstanten nach Gl. 4-8 beschrieben werden. 
 























Der Exponent mRe entspricht dem Reynolds-Exponenten zur Berechnung der Nusselt - 
Zahl (vgl. Gl. 7-9). Die spezifische Geometrie des verwendeten Thermoelementes ent-
spricht in sher guter Näherung einer Kugel und kann der Literatur entnommen werden 
/106/. Gl. 4-7 kann nach der Zeitkonstante τSensor1 umgestellt werden. 
 


















Mit Hilfe von Gl. 4-9 kann das Ansprechverhalten eines Sensors berechnet werden. Die 
gegebene Anwendung setzt ausreichend schnelle Temperaturmesssensoren voraus. Die-
se sind gegenüber Rauschen sehr sensibel, wodurch eine entsprechende Filterungsme-
thode unabdingbar ist. Außerdem erfordert die Systematik zwei Thermoelemente mit un-
terschiedlichen Ansprechverhalten. Einflüsse von Durchmessertoleranzen und des Expo-
nenten mRe auf die Qualität der instationären Gastemperaturmessung werden in Abschnitt 
4.1.4 diskutiert. 
 
Zur Plausibilisierung des Ansprechverhaltens der Thermoelemente wird eine entsprechen-
de CFD-Rechnung durchgeführt. Aus simulationstechnischen Gründen wird die Simulati-
onsrechnung in zwei separate Berechnungen aufgeteilt. In Abb. 4-7 wird links das in der 
Heißgasströmung eingebaute und von der Rohrleitung umgebene Thermoelement ohne 
Messdraht dargestellt. Der Strömungsraum des inneren Strahlungsschutzschildes wird in-
klusive des Messdrahtes in einer zweiten Simulation (Abb. 4-7 rechts) berechnet. Die Er-
gebnisse der ersten Simulationsrechnung werden der zweiten Berechnung als Randbedin-
gungen auferlegt. 
Das Thermoelement und der Schutzschild in der zweiten Simulationsrechnung werden 
vereinfacht modelliert. Zur Temperaturberechnung des Messdrahtes werden Strömungs- 
und Strukturberechnungen miteinander gekoppelt (FSI). 
Das erste Berechnungsmodell besteht aus einem teilstrukturierten Rechennetz mit ca. 
770.000 Elementen. Als Turbulenzmodell wird ein k-ε-Modell angewandt. Die Randbedin-
gungen der CFD-Rechnung werden entsprechend den Messdaten eines charakteristischen 
Turbinenbetriebspunktes an der Stelle 31 und 32 definiert (Abb. 4-7). 





Abb. 4-7 Unterteilung des Strömungsraumes in zwei Berechnungsmodelle 
 
Der instationäre, totale Eintrittsdruck p0-Einlass-CFD(t) wird aus dem gemessenen Totaldruck 
an der Stelle 31 ermittelt. Am Austritt des CFD-Modells wird der gemessene statische 
Druck p32(t) definiert. Die instationäre Gastemperatur wird wie zuvor beschrieben mit Hilfe 
der Messsignale zweier Thermoelemente an der Stelle 32 berechnet. Mit der Annahme ei-
ner isentropen Zustandsänderung entlang der Querschnittsverengung von 31 nach 32, 

















In einer ersten Strömungssimulation werden die instationären Druck-, Temperatur- und 
Massenstromverläufe an Ein- und Austritt des inneren Strahlungsschutzschildes berech-
net. Diese werden der zweiten (FSI-) Simulation als Randbedingungen auferlegt. Die FSI-
Simulation besteht aus einem unstrukturierten Netz mit ca. 800.000 Elementen. Im Unter-
schied zur Realität, wird der Messdraht zur Vereinfachung als Bogen modelliert. 
Länge und Masse stimmen mit dem installierten Thermoelement im Versuch überein. Zur 
thermischen Beschreibung des Messdrahtes werden die temperaturabhängigen Material-
eigenschaften von einer Nickel-Chrom-Legierung definiert. Die spezifischen Daten des 
Messdrahtes werden der Literatur entnommen /100/. Als Turbulenzmodell wird ebenfalls 










Abb. 4-8 Ansprechverhalten des Thermoelements 
(Versuchs- und Simulationsergebnisse) 
 
Abb. 4-8 stellt den Vergleich zwischen dem gemessenen und numerisch berechneten 
Temperaturverlauf des Messfühlers mit einem Messdrahtdurchmesser von 
DSensor=0.0127mm an der Stelle 32 dar. 
Unter Berücksichtigung der erwähnten Annahmen bilden die Simulationsergebnisse die 
gemessenen Temperaturverläufe gut nach. Trotz unterschiedlicher Messdrahtgeometrien 
und Aufnahmen sowie Filterungen des Messsignals und Ungenauigkeiten der Fluid-




Heißgasmassenströme können auf unterschiedliche Arten ermittelt werden. Grundsätzlich 
lassen sich die Methoden in die Gruppen mechanische, elektrische und magnetische sowie 
optische und pneumatische Verfahren einteilen. 
In Verbindung mit schnellen Druck- und Temperaturmessungen, die in den vorangegangen 
Abschnitten beschrieben werden, eignet sich besonders das pneumatische Messverfahren 
zur Ermittlung pulsierender Heißgasströmung, welches im Rahmen dieser Untersuchungen 








Messung des dynamischen Druckes, der proportional zum Geschwindigkeitsquadrat der 
Strömung ist. Für kompressible Strömungen im Unterschallbereich (0.2 < Ma < 1) muss 
der dynamische Druck zusätzlich in Abhängigkeit der lokalen Mach-Zahl dargestellt werden 
/36/. Mit Hilfe einer Querschnittsverengung wird eine Differenz zwischen dem Totaldruck 
am Eintritt und dem statischen Druck am verengten Querschnitt erzeugt. Bei einer isentro-
pen Zustandsänderung entspricht der Differenzdruck dem dynamischen Druck. Mit den 
Stoffwerten des Fluids kann die Strömungsgeschwindigkeit in der Querschnittsverengung 
berechnet werden. Für kompressible Heißgasströmungen entwickelten Saint-Venant und 
Wanzel die Ausflussgleichung Gl. 4-11 (modifiziert). Mit Hilfe des Totaldrucks und der To-
taltemperatur am Eintritt sowie des statischen Drucks im engsten Querschnitt (hier: Aus-







































Die Berechnung der Fluidgeschwindigkeit beruht auf der Massen- und Impulserhaltung. 
Die Methode zur instationären Massenstrombestimmung setzt den Erhalt der Strömungs-
energie sowie eine isentrope Zustandsänderung (∆s=0) voraus /11/. 
T
 
Abb. 4-9 Schematische Darstellung der Messdüse zur instationären Massenstrom-
bestimmung stromaufwärts der Turbine 
 
Zur Einhaltung dieser Annahmen wird eine Messdüse nach ISA-1932 mit den in Tabelle 
7-1 definierten, Re-abhängigen Einsatzgrenzen angewandt /11/. Die Geometrie der Düse, 
mit einem Durchmesserverhältnis 0.625DD 12Düse ==β , ermöglicht eine annähernd isent-
rope Zustandsänderung über die Querschnittsverengung. Am Eintritt der Messdüse wird 
die Strömung näherungsweise verlustlos auf null abgebremst. Eine Eckdruckentnahme 
ermittelt den Totaldruck p031 am Düseneintritt. Abb. 4-9 zeigt schematisch die Messdüse 
p031 p32 
T032 




vor dem Turbineneintritt mit den Messstellen der Eckdruckentnahme sowie zur Ermittlung 
des statischen Druckes p32 und der Totaltemperatur T032 stromabwärts des Düsenprofils. 
Konstruktiv kennzeichnet das Düsenprofil eine zur Symmetrieachse senkrecht stehende, 
ebene Stirnfläche, an der die Strömung aufstaut (Stelle 31). Das anschließende, sich ver-
engende Einlaufprofil besteht aus mehreren, ineinander übergehenden Kreisbögen. Details 
zum Düsenprofil sind in der Literatur zu finden /22/. Die Ausführungen der Druckentnahme 
am Eintritt des Düsenprofils sowie hinter dem Einlaufprofil entsprechen den bereits disku-
tierten Anforderungen an Druckmessbohrungen. Die relativen Oberflächenrauheiten im 
Einlauf der Düse entsprechen den Vorgaben der Norm. Der Durchflusskoeffizient cD-Düse ist 
nach Gl. 4-12 eine Funktion von dem Durchmesserverhältnis der Düse βDüse sowie der lo-
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Die Exponenten r, m und n sowie die Konstante K sind spezifische Parameter und hängen 
von der Geometrie und Wandrauhigkeit der Düse ab. Aufgrund von Fertigungstoleranzen 
der Messdüse, wird diese stationär kalibriert und ihr Durchflusskoeffizient cD nach Gl. 4-12 
für verschiedene Betriebspunkte empirisch ermittelt. Über die Querschnittsverengung der 
Düse wird ein überkritisches Druckverhältnis /123/ eingestellt und der Massenstrom 
gemm&  
messtechnisch ermittelt. Aus der Eintrittstemperatur T0ein und dem Eintrittsdruck pein wird 


































Abb. 4-10 stellt den Durchflusskoeffizienten cD der Messdüse in Abhängigkeit der Rey-
noldszahl ReDüse dar. Das über die Düse anliegende Druckverhältnis ist während der Un-
tersuchungen unterkritisch. Zur Ermittlung der Durchflusskoeffizienten werden verschiede-
ne Eintrittstemperaturen untersucht. Mit Hilfe von Drosselblenden mit verschiedenen Öff-
nungsverhältnissen (ÖV1 < ÖV2) stromabwärts der Düse werden unterschiedliche Turbola-
derdrehzahlen und damit verschiedene Druckniveaus simuliert. 




Zur Auswertung des Turbinenmassenstromes wird cD-app in Abhängigkeit der mittleren 
Reynoldszahl der Heißgasströmung aus dem in Abb. 4-10 dargestellten, stationär ermittel-
ten Kennfeld interpoliert. 
Der berechnete instationäre Turbinenmassenstrom wird während der Untersuchungen mit 
der zeitlich gemittelten Größe, die von kalibrierten Sensoren des Heißgasprüfstands ge-
messen wird, abgeglichen. 
 
 
Abb. 4-10 Stationär ermittelte Durchflusskoeffizienten der Messdüse ISA 1932 
 
Die Auslegung der Messdüse nach ISA-1932 erfolgt auf Grundlage stationärer Strömungs-
verhältnisse. 
 





















Nach der Stromfadentheorie beschreibt Gl. 4-14 eine instationäre, reibungsfreie Zustands-
änderung /11/. Im Gegensatz zu stationären Übergängen ist in der instationären Anwen-
dung die Zunahme der Entropie s zu berücksichtigen, welche durch den letzten Term in Gl. 
4-14 beschrieben wird. Zur Untersuchung der Gültigkeit der Berechnungsformeln nach St. 














Die Turboladerturbine wird in der CFD-Rechnung zur Vereinfachung durch eine entspre-
chende Drosselstelle mit zusätzlichem Quellterm in der Impulsgleichung ersetzt, um die 
Systematik zu überprüfen. Am Eintritt der Messdüse werden Randbedingungen definiert, 




Abb. 4-11 Ermittlung des instationären Heißgasmassenstromes mittels St. Venant 
(CFD-Simulationsergebnisse) 
 
Der CFD -intern berechnete Heißgasmassenstrom 
CFDm&  an der Stelle 32 wird mit dem 
äquivalenten, nach St. Venant berechneten Fluidstrom 
St.Venantm&  verglichen. Letzterer er-
rechnet sich aus den instationären CFD-Größen der relevanten Drücke und Temperaturen. 
Abb. 4-11 zeigt, dass die CFD-interne Rechengröße nur um wenige Prozente von dem 
nach St.Venant berechneten Massenstrom abweicht. Der Durchflusskoeffizient zur Be-
rechnung des Massenstromes wird entsprechend der mittleren Reynoldszahl aus dem in 
Abb. 4-10 dargestellten Kennfeld entnommen. 
In /54/ werden charakteristische Verteilungen des Massenstromes über den Rohrquer-
schnitt bei pulsierender Heißgasströmung untersucht. Über den überwiegenden Teil des 
Querschnittes bildet sich während eines Druckstoßes ein gleichmäßiges, achsensymmetri-
sches Strömungsprofil aus. Demzufolge beschreibt die instationäre Massenstrommessung 
mittels Druck- und Temperaturmessungen über eine Querschnittsverengung ein gutes Ver-




















Auswirkungen der Messungenauigkeiten auf die thermodynamische Beschreibung der 
Turboladerturbine werden im folgenden Abschnitt diskutiert. 
 
4.1.4 Auswerteroutine und Fehlerbetrachtung bei der Berechnung des 
dynamischen Turboladerverhaltens 
Die in Abschnitt 4.1.3 diskutierten Messmethoden ermöglichen mit entsprechend hohen 
Abtastraten die instationäre Ermittlung der notwendigen thermodynamischen Messgrößen. 
Ausgangsgrößen sind zeitlich gemittelte statische Drücke sowie Totaltemperaturen an Ein- 
und Austritt von Verdichter und Turbine (pi, T0i), Laderdrehzahl nATL und der Verdichter-
massenstrom 
Vm&  (vgl. Abb. 4-5). Die Turboladerdrehzahl, der statische Verdichteraust-
rittsdruck sowie alle turbinenseitigen Messgrößen werden mit hohen Abtastfrequenzen in-
stationär ermittelt. Die stationären Messgrößen werden mit Hilfe der in Abschnitt 7.7 vorge-
stellten Messsensorik bestimmt. Zur Untersuchung des dynamischen Turboladerverhaltens 
wird eine Auswerteroutine entwickelt, mit deren Hilfe aus den Messgrößen die erforderli-
chen Rechengrößen zur Charakterisierung des instationären Turbinenbetriebes ermittelt 
werden. 
Die notwendigen turbinenseitigen Totaldrücke sowie statische Temperaturen werden aus 
den Messgrößen und dem berechneten Turbinenmassenstrom iterativ bestimmt. Für ideale 
Gase errechnet sich nach Gl. 4-15 der Totaldruck p0i aus dem gemessenen statischen 
Druck, dem Verhältnis zwischen totaler und statischer Temperatur sowie dem 
Isentropenexponenten κ. Aus der gemessenen, näherungsweise Totaltemperatur T0i, der 
spezifischen Wärmekapazität cp und der lokalen Strömungsgeschwindigkeit ci ergibt sich 
die lokale statische Temperatur Ti (Gl. 4-16). Zur Bestimmung von ci aus dem gemessenen 
bzw. berechneten Massenstrom 
im&  wird die statische Dichte benötigt, welche wiederum 
eine Funktion der statischen Größen von Druck und Temperatur ist. Durch mehrmalige Ite-





















Gl. 4-16  cc
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Darüber hinaus werden Phasenverschiebungen zwischen den Messgrößen zur Berech-
nung der Turbinencharakteristik berücksichtigt. Die Eigenschaften des Fluids, welches im 




Schaufelkanal der Turboladerturbine Arbeit verrichtet, werden zuvor in der Messebene 
gemessen. Die instationären Messgrößen und die verrichtete Schaufelarbeit sind entspre-
chend der Phase ϕ zeitlich zueinander versetzt. Diese ergibt sich aus dem Abstand L zwi-
schen der Messebene und 180° stromabwärts der Spiralenzunge sowie der lokalen Kon-
vektionsgeschwindigkeit der Hauptturbinenströmung c32. Zur Anpassung der zur Verfügung 








Der instationäre Turbinenwirkungsgrad ergibt sich nach Gl. 4-18 aus dem Verhältnis der 


















Mit Hilfe der in Abschnitt 4.1.3 diskutierten Methoden werden die instationären Messgrö-
ßen ermittelt. Ermittlungen instationärer Messgrößen sind grundsätzlich mit Ungenauigkei-
ten versehen. Darüber hinaus beeinflussen instationäre Effekte die Genauigkeit der Turbi-
nenkennfeldermittlung, woraufhin in Abschnitt 4.3 spezifische Messbereiche definiert wer-
den. Zur Quantifizierung von Auswirkungen evtl. Messfehler und Einflüsse instationärer 
Resultate auf die Berechnung thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine ist 
eine entsprechende Fehlerrechnung sinnvoll. Im Folgenden wird eine Fehleranalyse disku-
tiert, die parallel zur Auswertung durchgeführt wird. Die Ergebnisse der Fehlerabschätzung 
beziehen sich auf thermodynamische Größen zur Erstellung der Turbinenkennfelder im 
spezifischen Messbereich eines repräsentativen Turbinenbetriebspunktes. 
 
Für die Bestimmung der Ergebnisgrößen sind Messungen und Berechnungen verschiede-
ner Einzelgrößen notwendig, aus denen sich die gesuchten instationären Werte berechnen 
lassen. Zuvor werden die Abhängigkeiten der instationären Zielgrößen ηis⋅ηm(t), S(t), 
redT,m& (t) und ΠT,ts(t) von den Messgrößen pi, T0i, nATL und Vm&  diskutiert. Die Fortpflanzung 
der Einzelfehler kann unter Umständen zu gravierenden Ungenauigkeiten der Untersu-
chungen führen. Mit Hilfe einer geeigneten Fehleranalyse können Genauigkeiten der Ziel-
größen aus den Messgrößen berechnet und die Methode gegebenenfalls optimiert werden. 




Zur Definition des Messbereiches ist eine belastbare Abschätzung von Ungenauigkeiten 
der instationären Ergebnisgrößen zur Charakterisierung der Turbine unabdingbar. Der re-











f  und die Fehler der Einzelmessungen bzw. -berechnungen 
(∆x,...) bestimmt. Für kleine Fehler ∆f gilt das Gaußsche Fehlerfortpflanzungsgesetz Gl. 
4-19. Voraussetzung für diese Fehlerbetrachtung ist, dass die Funktion f differenzierbar ist 
und die Variablen x,… stochastisch unabhängig voneinander sind /11/. 
 










































Im Folgenden werden Auswirkungen von Mess- und Geometrieungenauigkeiten sowie Ein-
flüsse von Annahmen bei der Auswertung auf Fehler der Zielgrößen ηis⋅ηm(t), S(t), redT,m& (t) 
und ΠT,ts(t) für repräsentative Betriebspunkte diskutiert (vgl. Abb. 4-18). Die Fehlerabschät-
zung nach Gl. 4-19 beruht auf der Annahme ungünstigster Randbedingungen und bezieht 
sich auf den in Abschnitt 4.3 definierten Messbereich (vgl. Abb. 4-22). 
 
4.1.4.1 Ungenauigkeiten bei der Ermittlung der instationären Verdichterleis-
tung 
Nach Abschnitt 4.1.3.1 wird die mittlere Verdichterleistung aus den Messgrößen p1, (t)p02 , 
T01 und T02 sowie dem mittleren Verdichtermassenstrom Vm&  ermittelt. Die stationären sta-
tischen Druckmessungen und die Ermittlung von 
Vm&  werden mit kalibrierter Messtechnik 
/50/ durchgeführt, sodass die Ungenauigkeiten der Messdaten und Einflüsse auf die Ziel-
größen mit kleiner als 0.1% vernachlässigt werden können. Aufgrund großer Rohrdurch-
messer und somit niedriger Strömungsgeschwindigkeiten im Bereich der Temperatur-
messstellen, ist der Unterschied zwischen der Total- und statischen Temperatur im be-
trachteten Verdichterbetriebsbereich kleiner als 0.5K. Mit einem angenommenen Recove-
ryfaktor von 0.6 (vgl. Gl. 4-4) kann aus dem Temperatursignal mit sehr guter Näherung die 
lokale Totaltemperatur berechnet werden. Ungenauigkeiten bei der Ermittlung der mittleren 
Verdichterleistung sind im betrachteten Betriebsbereich kleiner als 1% ihres Mittelwertes. 
Gleichwohl wird die Temperaturmessung in Abhängigkeit des Verdichterbetriebspunktes 




von Wärmeströmen beeinflusst. Eine Abschätzung der Einflüsse auf den Turbinenwir-
kungsgrad wird in Abschnitt 7.5 diskutiert. 
Zur Bestimmung der instationären Verdichterleistung werden die Schwankungen des Be-
triebspunktes auf Basis der schnellen Drehzahl- sowie p2-Messung in dem stationär ermit-
telten Verdichterkennfeld interpoliert. Die Interpolation erfolgt orthogonal zur Drehzahllinie. 
Diese Annahme beschreibt den instationären Verdichterbetrieb nahe der Stopfgrenze aus-
reichend genau. Gleichwohl ist die Interpolation in der Nähe der Pumpgrenze mit Unge-
nauigkeiten verbunden. 1D-Simulationsrechnungen zeigen, dass für spezifische instationä-
re Turbinenbetriebspunkte die Amplitude der instationären Verdichterleistung ca. 10% ihres 
Mittelwertes beträgt (vgl. Abb. 4-21). Nahe der Pumpgrenze zeigen 1D-
Simulationsergebnissen für den verwendeten Versuchslader ein Fehler der berechneten 
instationären Verdichterleistung mittels der beschriebenen Interpolation von ca. 4%. Aus 
der fehlerhaften Beschreibung der instationären Verdichterleistung sowie der Druck-, Tem-
peratur- und Drehzahlmessung zur Ermittlung von PT,is,ts ergibt sich nach Gl. 4-19 ein ∆ηT,ts 
von ca. ±1.5% ·ηT,ts für den repräsentativen Betriebspunkt. S, redT,m&  und ΠT,ts werden von 
Ungenauigkeiten bei der Bestimmung der instationären Verdichterleistung nicht beein-
flusst. 
 
4.1.4.2 Ungenauigkeiten bei der Ermittlung der instationären Beschleuni-
gungsleistung 
Die instationäre Beschleunigungsleistung ist nach Gl. 2-18 eine Funktion des Massenträg-
heitsmomentes des Läufers θATL, seiner Drehzahl nATL und der zeitlichen Drehzahlände-
rung 
dt
dnATL . Sind Werkstoffdaten des Läufers bekannt, ist die Ermittlung des Massen-
trägheitsmomentes mit Hilfe von CAD- oder FEM-Programmen sehr genau. Aufgrund von 
Fertigungstoleranzen ist eine Ungenauigkeit ∆θATL von ca. 0.02·θATL realistisch. Ferner be-
einflusst die Filterung des Drehzahlsignals dessen Gradienten und damit die Änderungen 
der Laderdrehzahl. Unsicherheiten in der Bestimmung der Laderbeschleunigung während 
des Messbereiches von ca. 2% des ermittelten Wertes aufgrund der Filterung sind wirk-
lichkeitsnah. Für den repräsentativen Turbinenbetriebspunkt kann der Fehler des berech-
neten Turbinenwirkungsgrades aufgrund von 
dt
(t)dnATL∆  und ∆θATL mit ca. 1% des ermit-
telten Wertes abgeschätzt werden. Laufzahl, Durchsatzverhalten und Expansionsverhältnis 
werden von Ungenauigkeiten bei der Bestimmung der Beschleunigungsleistung nicht be-
einträchtigt. 





4.1.4.3 Ungenauigkeiten bei der Ermittlung der instationären isentropen Turbi-
nenleistung 
Die instationäre Messung der statischen Drücke wird während der Untersuchungen durch 
Vergleichsmessungen des Umgebungsdruckes mit kalibrierten Drucksensoren mehrfach 
abgeglichen und als genau angenommen. 
 
Die Genauigkeit der instationären Temperaturmessung wird unter den Gesichtspunkten 
der Dynamik und der Messgenauigkeit der Sensoren sowie der Berechnung der instationä-
ren Gastemperatur untersucht. Nach /54/ bildet sich bei pulsierender Abgasströmung übli-
cherweise ein gleichmäßiges, achsensymmetrisches Strömungsprofil über dem Rohrquer-
schnitt aus. Dadurch beschreibt die Messung an einer Stelle die Heißgastemperatur ent-
sprechend genau. Bei der Diskussion der Fehlerquellen ist zu beachten, dass das gasför-
mige Medium in einem Rohr geführt wird, dessen Temperatur in der Regel geringer als die 
Gastemperatur ist. Der Messfühler wird von der heißen Gasströmung durch erzwungene 
Konvektion aufgeheizt. Die Wärmeübertragung ist eine Funktion der Gastemperatur, die 
den Messfühler umnetzt. Gl. 4-4 beschreibt den Zusammenhang zwischen der gemesse-
nen Temperatur und der tatsächlichen Gastemperatur mit Hilfe des Recoveryfaktors. Auf-
grund der engen Rohrquerschnitte an der Messstelle und der damit verbundenen hohen 
Strömungsgeschwindigkeiten beeinflusst die Genauigkeit von Rec die Qualität der Tempe-
raturmessung. In der Literatur wird für standardmäßige Thermoelemente zur Messung von 
Gastemperaturen (Ma < 0.6) ein Recoveryfaktor von ca. 0.6 angegeben /52/. Wird eine 
Ungenauigkeit von ∆Rec = ±0.2 angenommen, ergibt sich für den exemplarischen Be-
triebspunkt eine Temperaturabweichung von ca. ±1K. 
Zusätzlich tauschen die Rohrwand und der Temperatursensor thermische Energie über 
Wärmeleitung und –strahlung aus. Da die Rohrwand üblicherweise kälter als der Sensor 
ist, fließt Wärmeenergie vom Temperaturfühler an die Rohrwand. Die Wärmeübertragung 
ist eine Funktion der Rohr- und Sensortemperatur. Allgemein lassen sich die Wärmeflüsse 
von der Heißgasströmung an den Temperatursensor und weiter an die Rohrwand durch  
Gl. 4-5 beschreiben. Die Gleichung beschreibt den Wärmeübergang aufgrund von erzwun-
gener Konvektion am Sensor, die Wärmekapazität des Fühlers und damit das Aufheiz- 
bzw. Abkühlverhalten. Schließlich stellt Gl. 4-5 die Wärmeleitung von dem Sensor zur 
Rohrwand sowie die Wärmestrahlung an die Umgebung dar. 




Zuvor wird die angewandte Methode zur Bestimmung der instationären Gastemperatur mit 
Hilfe von zwei Thermoelementen mit unterschiedlichen Ansprechzeiten vorgestellt. Die Me-
thode beruht auf der Annahme, dass weder Strahlung, noch Leitung auftreten und die 
Temperatur gleichmäßig über den Fühler verteilt ist.  
Die Wärmeleitung von dem Messfühler zur kalten Rohrwand wird durch den isolierten Man-
tel der Aufnahme und möglichst kleine Kontaktstellen zum Rohr minimiert (vgl. Abb. 4-6). 
Bei einer angenommenen Temperaturdifferenz zwischen Gas und Rohr von 150K /78/ und 
üblichen Wärmeleitkoeffizienten λi der beteiligten Werkstoffe /100/ ist für den betrachteten 
Betriebspunkt eine Temperaturungenauigkeit aufgrund von Wärmeleitung von ca. -2K rea-
listisch. 
Die Thermoelemente werden mit dreilagigen Strahlungsschutzschildern versehen. Bei der 
angenommenen Temperaturdifferenz zwischen Gas und Rohr sowie einem Strahlungsko-
effizienten ε=0.5 ändert sich die Sensortemperatur um weniger als -1K. 
Die Annahme gleichverteilter Temperatur über den Messdraht ist aufgrund ausreichend 
niedriger Biot-Zahlen zulässig (vgl. 4.1.3.3). 
Die Abhängigkeit zwischen den Zeitkonstanten und den geometrischen Abmessungen der 
Sensoren basiert auf der Nusseltkorrelation für umströmte Kugeln. Da diese Annahme für 
die gegebenen Thermoelemente nicht exakt ist, wird eine Ungenauigkeit des Exponenten 
mRe angenommen. Eine Abweichung ∆mRe=±0.1 führt zu einer Ungenauigkeit der Tempe-
raturmessung in dem Messbereich des exemplarischen Betriebspunktes von ±1K. 
Darüber hinaus beeinträchtigen Toleranzen der Messdrahtdurchmesser die Qualität der 






∆  können im repräsentativen Fall mit ∆T~±2K abge-
schätzt werden. 
Fehler aufgrund der Filterung des Temperatursignals haben auf den spezifischen Messbe-
reich keinen signifikanten Einfluss. 
Der Thermostrom wird durch ein Kabel zu dem Messinstrument geleitet. Der temperatur-
abhängige elektrische Leitungswiderstand CKupfer des Kabels wird zuvor kalibriert. Wegen 
der sehr niedrigen Thermospannungen UThermo beeinflussen geringe Schwankungen des 
Leitungswiderstandes aufgrund von Temperaturänderungen der Umgebung die Thermo-
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Ungenauigkeiten von 10µV aufgrund von CKupfer-Schwankungen sind realistisch und führen 
zu einer Temperaturungenauigkeit von etwas weniger als ±1K. 
Die Summe aller abgeschätzten Fehler der Gastemperaturmessung beläuft sich für den 
spezifischen Betriebspunkt auf ∆T= -7 bis 4K. Einflüsse der Temperaturungenauigkeit auf 
den Turbinenwirkungsgrad können mit ∆ηT~±0.01⋅ηT, auf das Turbinendurchsatzverhalten 
mit 
red-Tred-T m0.015~m && ⋅±∆ , auf die Schnelllaufzahl mit ∆S~±0.005⋅S und auf das total-
statische Turbinenexpansionsverhältnis mit ∆ΠT,ts~±0.001⋅ΠT,ts abgeschätzt werden. 
 
Der instationäre Turbinenmassenstrom, welche nach /54/ gewöhnlich gleichmäßig über 
den Rohrquerschnitt verteilt ist, wird mit Hilfe einer stromaufwärts der Turbine installierten 
Messdüse ermittelt. Die Messung erfolgt, auf Basis der Annahme von St. Venant, über Er-
mittlung einer Druckänderung aufgrund der Verengung des Strömungsquerschnitts. Nach 
Abschnitt 4.1.3.3 kann die Genauigkeit dieser Annahme für instationäre Strömungen mit 
Hilfe einer CFD-Rechnung mit 
TT m-2%~m && ⋅∆  in dem spezifischen Messbereich abge-
schätzt werden (vgl. Abb. 4-11). Die Berechnung beruht auf exakten geometrischen Daten 
der Düse sowie genauer Messungen von Temperaturen und Drücken. 
Aufgrund von Fertigungstoleranzen kann der Strömungsquerschnitt um bis zu ±1% abwei-
chen. Darüber hinaus hängt der Durchflusskoeffizient cD von der lokalen Reynoldszahl ab. 
Wegen Iterations- und Interpolationsfehler ist eine Ungenauigkeit von ∆cD~ ±1.5% im be-
trachten Betriebsbereich plausibel. Die Beeinträchtigung der Qualität der instationären 
Massenstrombestimmung in dem spezifischen Bereich aufgrund von geometrischen Unsi-
cherheiten wird mit 
TT m0.5%~m && ⋅±∆  abgeschätzt. 
Ferner beeinflussen Ungenauigkeiten der Temperaturmessung die Bestimmung der loka-
len Strömungsgeschwindigkeit mit Hilfe der Querschnittsverengung. Die zuvor abgeschätz-
ten Fehler (∆T03~±1%⋅T03) beeinträchtigen die Berechnung der instationären Fluidge-
schwindigkeit nicht signifikant.  
Nach der Gaußsche Fehlerfortpflanzung belaufen sich die Ungenauigkeiten der Ermittlung 
des instationären Turbinenmassenstromes des exemplarischen Turbinenbetriebspunktes 
auf ca. ±2.5% des ermittelten Wertes. Beeinträchtigungen dieses Fehlers auf den Turbi-
nenwirkungsgrad können mit ∆ηT~±1.5%⋅ηT und auf den reduzierten Durchsatzkennwert 
mit 
red-Tred-T m2.5%m && ⋅±∆ ~  abgeschätzt werden. Das Turbinenexpansionsverhältnis sowie 
die Schnelllaufzahl werden von Ungenauigkeiten der Massenstrombestimmung wenig be-
einflusst (<0.1%). Der Mittelwert des berechneten instationären Turbinenmassenstromes 




wird mit der Messgröße, welche mit der kalibrierten Prüfstandssensorik ermittelt wird, ver-
glichen, sodass der Fehler 
Tm&∆  teilweise kompensiert werden kann. 
 
4.1.4.4 Zusammenfassung der Abschätzung aller Messungenauigkeiten 
Zur Bewertung der Messgenauigkeit werden realistische Toleranzen und Randbedingun-
gen der Versuchsdurchführung angenommen sowie ein gleichmäßiges, achsensymmetri-
sches Profil über den Strömungsquerschnitt zugrundegelegt /54/. Einflüsse auf die Ermitt-
lung der Zielgrößen zur Beschreibung thermodynamischer Eigenschaften der Turbolader-
turbine  werden im ungünstigsten Fall abgeschätzt. Abb. 4-12 stellt Beeinträchtigungen al-
ler zuvor beschriebenen Messfehler auf den instationär ermittelten Turbinenwirkungsgrad 
und die Schnelllaufzahl einer charakteristischen Drehzahllinie dar. Darüber hinaus werden 
Ungenauigkeiten beider Zielgrößen aufgrund der fehlerhaften Temperaturmessung der sta-
tionären Untersuchung abgebildet (∆Ti-stat=±1K).  
 
 














Einflüsse von ∆Ti-stat auf das stationär ermittelte Turbinenwirkungsgradkennfeld sind sehr 
gering. Die Fehler der instationären Turbinenuntersuchung beziehen sich auf den in Abb. 
4-22 dargestellten Messbereich repräsentativer Turbinenbetriebspunkte (vgl. 4.3.2). Im 
Gegensatz zur der Schnelllaufzahl ( )S0.005S ⋅=∆  wird der instationär gemessene Turbi-
nenwirkungsgrad durch Messungenauigkeiten beträchtlich beeinflusst. Zusätzlich wird ηT 
durch die Ermittlung des Verdichterwirkungsgrades ηV entsprechend seines Betriebspunk-
tes aufgrund von Wärmeströmen beeinträchtigt. Diese Einflüsse werden in Abschnitt 7.5 
diskutiert. Ungenauigkeiten des instationär ermittelten Turbinenwirkungsgrades belaufen 
sich aufgrund von Messfehlern im betrachteten Betriebsbereich im ungünstigsten Fall auf 
TT η0.045η ⋅=∆ . Durch sinnvolle Wahl des Betriebspunktes beider Strömungsmaschinen, 
indem der Verdichter überwiegend nahe seiner Stopfgrenze betrieben wird, können Beein-
trächtigungen der instationären Untersuchung thermodynamischer Eigenschaften der Tur-
boladerturbine reduziert werden (vgl. 4.3). 
 
 





Neben Wirkungsgrad und Schnelllaufzahl werden Ermittlungen des Expansionsverhältnis-























flusst. Abb. 4-13 stellt Einflüsse der Messfehler auf den stationär und instationär ermittelten 
Massendurchsatz in Abhängigkeit des Turbinenexpansionsverhältnisses für eine repräsen-
tative Drehzahllinie dar. Die stationäre Turbinenuntersuchung wird durch ∆Ti-stat wenig be-
einträchtigt. Gleichermaßen ist der Einfluss auf das instationär ermittelte Turbinenexpansi-
onsverhältnis mit 0.1% des Mittelwertes gering. Der instationär gemessene Turbinendurch-
satz wird aufgrund von Ungenauigkeiten der Massenstrom- und Temperaturbestimmung 
sowie des Berechnungsverfahrens mit 
red-Tred-T m0.04m && ⋅=∆  im betrachteten Betriebsbe-
reich verhältnismäßig stark beeinträchtigt. Durch Abgleich des Mittelwertes des instationär 
ermittelten Turbinenmassenstromes mit kalibrierten Messungen-m gem-T&  kann diese Unge-
nauigkeit teilweise kompensiert werden. 
 
4.1.5 Entwicklung eines numerischen Modells des Impulsprüfstandes 
Zur Plausibilisierung instationärer Messungen, Analyse der Beschreibung des dynami-
schen Turboladerverhaltens in der 1D-Simulation und Untersuchung von Wechselwirkun-
gen zwischen der Brennkammer und dem Impulsprüfstand wird ein entsprechendes nume-
risches Modell des erweiterten Prüfstandes entwickelt. 
Zentrale Instrumente des in Abb. 4-4 dargestellten Impulsprüfstandes sind neben der 
Heißgasbrennkammer und dem Abgasturbolader, der Impulserzeuger sowie der Impuls-
dämpfer. Letztere Bauteile werden unter geometrischen sowie strömungstechnischen, 
akustischen und thermischen Gesichtspunkten zur Entwicklung eines geeigneten Simulati-
onsmodells untersucht. 
Alle strömungsführenden Komponenten des erweiterten Impulsprüfstandes werden in der 
Motorprozesssimulation nachgebildet. Zur Berechnung instationärer Vorgänge und der 
Verläufe von Druck und Temperatur ist eine gasdynamische Betrachtung des Gesamtsys-
tems erforderlich. Neben der Geometrie aller Bauteile sind thermo- bzw. aerodynamische 
Größen, wie beispielsweise Druckverluste oder Wärmeübergänge aller Bauteile von großer 
Bedeutung. Die strömungsführenden Teile des Prüfstandes werden zur Modellierung aus-
führlich untersucht. Neben zahlreichen Drosselstellen, Rohrbögen und Verzweigungen wird 
das Durchströmverhalten der Auslassventile des Impulserzeugers analysiert. 
Infolge aerodynamischer Vorgänge, wie beispielsweise Strömungsablösung oder Strahl-
einschnürung, verengt sich das Fluid im Ventilspalt, wodurch der effektive Querschnitt der 
Strömung kleiner als der geometrische Querschnitt ist. Das Verhältnis zwischen dem 
Strömungsquerschnitt AStröm und dem geometrischen Öffnungsquerschnitt der Auslassven-
tile AGeo wird durch den Durchflusskoeffizienten cD beschrieben (Gl. 4-21). 
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Zur verlässlichen Beschreibung der pulsierenden Heißgasströmung in der Simulations-
rechnung sind Kenntnisse des Durchflussverhaltens der Hubventile des Impulserzeugers 
unabdingbar. Die Durchströmung wird anhand des Einschnürverhaltens in Abhängigkeit 
des Ventilspaltes experimentell analysiert. Abb. 4-14 zeigt die Abhängigkeit des Durch-
flusskoeffizienten des Ventilspaltes der Hubventile cD von dem Verhältnis zwischen Ventil-
hub hVentil und Ventilsitzdurchmesser DVentil. des Impulserzeugers. 
Darüber hinaus zeigt Abb. 4-14 schematisch die Einschnürung des Fluids zwischen dem 
Auslassventil und dem Ventilsitz, wodurch der effektive Strömungsquerschnitt AStröm vergli-
chen zu AGeo abnimmt. 
Zur Ermittlung des Koeffizienten cD in Abhängigkeit des Ventilhubes, wird ein stationäres, 
überkritisches Druckverhältnis über das zu untersuchende Auslassventil eingestellt. Kalib-
rierte Massenstrommesser der Prüfstandssensorik (vgl. Abschnitt 7.7) ermitteln den statio-
nären Heißgasmassenstrom 
einm&  durch den Ventilspalt. 
 
Abb. 4-14 Durchflusskoeffizient und Strömungsquerschnitt der Hubventile 
 
Bei überkritischen Druckverhältnissen erreicht die Spaltströmung Schallgeschwindigkeit a, 









Aus der lokalen Schallgeschwindigkeit, der Dichte ρein und dem Heißgasmassenstrom einm&  
kann nach Gl. 4-22 der Strömungsquerschnitt AStröm berechnet werden. Die Dichte ρein wird 














Aus dem Verhältnis zwischen dem berechneten Strömungsquerschnitt AStröm und dem de-
finiert eingestellten geometrischen Querschnitt AGeo ergibt sich der Durchflusskoeffizient cD 
des Ventilspaltes. 
Zur Simulation der instationären Verläufe aller relevanten Parameter ist die gasdynamische 
Betrachtung des Systems von Bedeutung. Die Diskretisierung aller strömungsführenden 
Bauteile beeinflusst maßgeblich die Genauigkeit der Simulationsrechnung (Courant-
Bedingung /13/). Wegen der besonderen Bedeutung des Impulsdämpfers für die Akustik 
des Systems, reicht für dieses Bauteil die Annahme konstanter Zustandsgrößen über den 
Rohrquerschnitt nicht aus. Das Volumen wird in eine Vielzahl sog. Flowsplits /29/ unterteilt. 
Im Gegensatz zu einem Rohrelement werden in „Flowsplits“ die Gleichungen zur Impulser-
haltung in drei Raumrichtungen gelöst. Die skalaren Größen Masse und Energie werden 
vergleichbar mit einem Rohrelement im Volumenzentrum berechnet. Die Impulsgleichung 
wird hingegen gesondert an den Öffnungen des Elements in drei Raumrichtungen gelöst 
/27/. Die Modellierung des Dämpfungsvolumens mit Hilfe der Volumenelemente ermöglicht 
eine gute akustische Auslegung, obgleich Reibung und Wärmeströme in nur eine Richtung 
berechnet werden. 
Wie bereits erwähnt, ist die Turbineneintrittstemperatur eine wesentliche Größe, welche die 
Charakteristik der Strömung und die thermodynamische Vermessung beeinflusst. Zur 
Übertragbarkeit von Resultaten der numerischen Berechnung auf den Versuchsaufbau, 
werden Wärmeübertragungen, Gastemperaturen etc. in der Simulationsrechnung den ent-
sprechenden Werten des Versuchs angeglichen. Das gesamte Modell wird unter thermi-
schen Gesichtspunkten untersucht. Wärmeübergänge an den Oberflächen des Impuls-
dämpfer sowie des Impulserzeugers werden entsprechend der Messungen optimiert. 
Darüber hinaus wird die Brennkammer entsprechend der Prüfstandsausführung modelliert, 
um lokal Druck- und Temperaturverläufe im Betrieb mit der Impulserzeugungseinrichtung 
zu untersuchen. Drosselstellen, Rohrbögen und Verzweigungen werden unter akustischen 
Gesichtspunkten angepasst, sodass gasdynamische, aero- und thermodynamische Effekte 
am erweiterten Prüfstand detailliert analysiert werden können. 




Mit Hilfe des entwickelten Simulationsmodells des erweiterten Prüfstandes (vgl. Abb. 4-16) 
können Messergebnisse auf Plausibilität überprüft werden. Darüber hinaus kann die nume-
rische Beschreibung des dynamischen Verhaltens von Abgasturboladerturbinen in motor-
relevanten Betriebsbereichen im Vergleich zu Resultaten der Messungen beurteilt werden. 
 
4.2 Experimentelle und numerische Untersuchung des dynamischen 
Turboladerverhaltens am erweiterten Heißgasprüfstand 
Auf Grundlage des entwickelten Impulsprüfstandes werden im Folgenden Einflüsse pulsie-
render Heißgasmassenströmung auf das Durchsatzverhalten und den Wirkungsgrad der 
Turboladerturbine (vgl. Tabelle 7-2) untersucht. Ergebnisse instationärer und stationärer 
Messungen am entwickelten Prüfstand werden mit Pulsationsfaktoren nach /124/ vergli-
chen. Darüber hinaus werden die Resultate äquivalenter Simulationsergebnisse gegen-
übergestellt und Einflüsse der Turbinenmodellierung bzw. der Kennfeldextrapolation analy-
siert. 
4.2.1 Beurteilung des dynamischen Turboladerverhaltens unter pulsie-
rendem Heißgasmassenstrom 
Zur Beurteilung von Einflüssen pulsierender Heißgasströmung auf das Turbinenverhalten 
ist der Vergleich mit äquivalenter, stationärer Turbinenbeaufschlagung sinnvoll. Zur rech-
nerischen Abschätzung von Einflüssen der pulsierenden Beaufschlagung werden in /124/ 
die Beiwerte αpuls und βpuls definiert (vgl. Gl. 4-23 und  
Gl. 4-24). Ersterer bezieht den tatsächlichen Turbinenmassenstrom bei pulsierender Strö-
mung auf denjenigen, der bei äquivalenten, konstanten Mittelwerten des Druck- und Tem-
peraturverlaufes vorhanden sein würde. 
 




























pulsβ  schätzt das Verhältnis der Enthalpien HT-puls bzw. HT-stat zwischen 
pulsierender und äquivalenter stationärer Turbinenbeaufschlagung ab. 
 






















Bei pulsierender Zuführung des Fluids, strömt bei unveränderter Drehzahl ein kleinerer 
Massenstrom durch die Turbine als bei stationärem Durchfluss, wenn ein Druckgefälle an-
liegt, welches dem arithmetischen Mittelwert des instationären Verlaufes entspricht. Der 
Massendurchsatzbeiwert αpuls ist stets kleiner oder gleich eins. 
Da gegenüber dem Mittelwert bei größerem Druckgefälle auch immer ein verhältnismäßig 
größerer Anteil des Massenstromes mit höherer Gastemperatur transportiert wird, ist der 
Energiebeiwert βpuls stets größer oder gleich eins. Bei der messtechnischen Erfassung der 
zeitlichen Mittelwerte des Turbinenexpansionsverhältnisses und der Eintrittstemperatur 
scheint der Turbinenwirkungsgrad unter pulsierender Beaufschlagung somit immer größer 
als der tatsächliche. 
Mit Hilfe der Beiwerte können die tatsächlichen Mittelwerte von Durchfluss und Turbinen-
arbeit bei pulsierender Beaufschlagung aus dem arithmetisch gemittelten Messwert der 
Temperatur 
3T  und dem instationären Druckverlauf p3(t) am Turbineneintritt abgeschätzt 
werden. 
 
Abb. 4-15 Zerlegung des Druckverlaufes zur Ermittlung von αpuls und βpuls /124/ 
(Abgasturbolader: Tabelle 7-2) 
 
Dazu wird eine Periode des gemessenen Druckstoßes in Teilstücke zerlegt. Abb. 4-15 
zeigt exemplarisch den gemessenen instationären (p3-gem, strichpunktiert), den in neun 
Segmente zerlegten (p3-split, durchgehend) und den arithmetisch gemittelt Druckverlauf (p3-




















7-2). Der dargestellte Druckverlauf entspricht dem Turbinenbetriebspunkt bei einer mittle-
ren reduzierten Drehzahl 
Kmin
16650n red-ATL = . Der Verdichter wird in der Mitte seines 
Kennfeldes betrieben. 
Zur Beschreibung von Einflüssen der dargestellten pulsierenden Turbinenbeaufschlagung 
werden messtechnisch ermittelte, instationäre Massendurchsätze und Turbinenleistungen 
mit den entsprechenden Werten bei äquivalenter, stationärer Zuführung des Fluids vergli-
chen (Zeile B). Die Resultate werden den Kennwerten nach /124/ gegenübergestellt (Zeile 
A). Weiterhin werden in Zeile C und D die Beiwerte numerischer Simulationsrechnungen 
auf Grundlager verschiedener Kennfeldextrapolationen dargestellt (vgl. 4.2.2). 
Die arithmetischen Mittelwerte des Turbinenexpansionsverhältnisses (t)puls-T,tsΠ  und der 
Turbineneintrittstemperatur (t)T puls-03  entsprechen bei pulsierender Beaufschlagung den Pa-
rametern ΠT,ts-stat und T03-stat der stationären Untersuchungen. 
Die Tabelle in Abb. 4-15 stellt in der Zeile A den nach Zinner /124/ abgeschätzten Einfluss 
der pulsierenden Heißgasströmung im Vergleich zu der stationären Turbinenbeaufschla-
gung anhand der Koeffizienten αpuls und βpuls dar. Ersterer beschreibt wie bereits erwähnt 
das Verhältnis zwischen dem Massenstrom bei pulsierender und bei stationärer Turbinen-
beaufschlagung. Zur Ermittlung des Durchsatzbeiwertes αpuls wird aus den neun Segmen-
ten des Druckprofils p3-split die instationäre Durchflussfunktion der Turbine ψ und nach Gl. 
4-23 der Durchsatz 
pulsm&  berechnet. Die instationäre Gastemperatur T3n und die Dichte ρ3n 
werden nach Gl. 7-13 mittels p3-split abgeschätzt. Das arithmetische Mittel von pulsm&  wird 
durch den stationären Massenstrom 
statm&  dividiert, der sich analog aus dem gemittelten 
Druckprofil p3-mid ergibt (vgl. Gl. 4-23). Weiterhin stellt βpuls den Quotienten zwischen der 
Turbinenleistung bei instationärer und äquivalenter stationärer Zuführung des Fluids dar. 
HT-puls errechnet sich nach  
Gl. 4-24 aus 
pulsm&  und der spezifischen Enthalpie T-adh , welche nach /124/ eine Funktion 
von p3─split ist (vgl. Gl. 7-33). 
In Zeile B werden der am erweiterten Prüfstand instationär gemessene Turbinendurchsatz 
und die instationär ermittelte Turbinenleistung mit den Größen äquivalenter stationärer 
Messungen verglichen. Das Turbinenexpansionsverhältnis und die Turbineneintrittstempe-
ratur der stationären Vermessung stimmen mit den entsprechenden arithmetischen Mittel-
werten der instationären Untersuchung überein. Der Durchsatzbeiwert wird aus dem Quo-
tienten des zeitlichen Mittels des instationär ermittelten Massenstromes 
puls(t)m&  und dem 








&  gebildet. Der Energiebeiwert ergibt sich 
analog aus dem Mittelwert der instationär gemessenen Turbinenleistung (vgl. Gl. 2-16) di-
vidiert durch PT-stat=PV-stat 
Beide Koeffizienten zur Abschätzung von Pulsationseinflüssen in Zeile A sind niedriger als 
die messtechnisch ermittelten Verhältnisse zwischen pulsierender und äquivalenter statio-
närer Turbinenbeaufschlagung in Zeile B. Annahmen zur Herleitung der Berechnungsfor-
meln von αpuls und βpuls auf Grundlage von p3-split sowie Messungenauigkeiten im&∆  und ∆Hi 
führen zu Abweichungen zwischen den nach /124/ rechnerisch abgeschätzten und gemes-
senen Einflüssen der pulsierenden Heißgasströmung auf das dynamische Verhalten der 
Turboladerturbine. 
Durch Zerlegung des instationären Druckprofils in p3-split kann das Schluckverhalten der 
Turbine bei pulsierender Beaufschlagung verhältnismäßig gut abgeschätzt werden. Die 
Beschreibung von Einflüssen auf den Turbinenwirkungsgrad und damit auf die technische 
Leistung der Strömungsmaschine, ist bei gegebener Zerlegung des Druckverlaufes durch 
den Koeffizienten βpuls nicht befriedigend. 
Darüber hinaus zeigt die Tabelle in Abb. 4-15 in Zeile C und D die Qualität der numeri-
schen Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens in dem spezifischen Be-
triebspunkt. Die Koeffizienten αpuls und βpuls werden auf Basis von instationären und äqui-
valenten stationären 1D-Simulationsergebnissen berechnet. Für einen zuverlässigen Ver-
gleich zwischen den Versuchs- und Berechnungsergebnissen werden die Randbedingun-
gen der Simulationsrechnung - Turbineneintrittstemperatur, Turbinenexpansionsverhältnis-
ses und Laderdrehzahl - entsprechend den Messungen in Zeile B definiert. Im folgenden 
Abschnitt wird die numerische Beschreibung des Turboladerverhaltens unter pulsierender 
Beaufschlagung diskutiert. 
 
4.2.2 Beurteilung der numerischen Beschreibung des dynamischen Ab-
gasturboladerverhaltens 
Zur Beurteilung der Qualität der numerischen Beschreibung des dynamischen Turbolader-
verhaltens, werden berechnete Durchsatz- und Leistungsverhalten der Turbine unter pul-
sierender Beaufschlagung mit Simulationsergebnissen unter äquivalenten stationären Be-
dingungen verglichen (Betriebspunkt: vgl. Abb. 4-15). Vergleichbar zum vorangegangen 
Abschnitt werden die Beiwerte 
pulsα  und pulsβ  (vgl. Gl. 4-23 und  




Gl. 4-24) bestimmt und den Ergebnissen entsprechender Messungen (Zeile B) gegenüber-
stellten. 
Abb. 4-16 stellt das GT-Power Simulationsmodell zur numerischen Untersuchung des dy-
namischen Turboladerverhaltens dar. 
Die Tabelle in Abb. 4-15 zeigt in Zeile C, dass bei identisch pulsierenden Turbineneintritts-
bedingungen die Koeffizienten auf Basis der 1D-Berechnungsergebnisse von den Beiwer-
ten auf Grundlage der Messungen in Zeile B abweichen. Die numerischen Untersuchungen 
des Turboladerverhaltens werden auf Grundlage stationär ermittelter Turbinenkennfelder 
und gewöhnlichen Extrapolationseinstellungen durchgeführt. Der numerisch berechnete 
Massendurchsatz sowie die Leistung der Turbine unter pulsierender Beaufschlagung sind 
im Vergleich zu den Messungen niedriger. Aufgrund der instationären Turbinenbeaufschla-
gung mit dem dargestellten Druckprofil wird die Strömungsmaschine größtenteils außer-







Abb. 4-16 Darstellung des Simulationsmodells (GT-Power) 
 
Die stationär ermittelten Kennfelder reichen zur Beschreibung thermodynamischer Eigen-
schaften der Turboladerturbine  in dem spezifischen Betriebspunkt nicht aus und müssen 
extrapoliert werden. Die Kennfeldextrapolationen der Simulationsrechnung basieren auf in-
ternen Berechnungsroutinen. Diese berechnen die Koeffizienten zur Extrapolation der Tur-
binenkennfelder auf Basis allgemeiner aerodynamischer Eigenschaften von Turbomaschi-




nen /29/. Die Erweiterungen haben wesentlichen Einfluss auf die Genauigkeit der Berech-
nung des dynamischen Turbinenverhaltens unter motorrealistischen Betriebsbedingungen. 
Das Resultat in Abb. 4-15 Zeile C suggeriert unzureichende Beschreibungen des dynami-
schen Turboladerverhaltens auf Basis standardmäßiger Extrapolationen der stationär er-
mittelten Turbinenkennfelder in der Simulationsrechnung. 
Zur Angleichung der Koeffizienten αpuls und βpuls auf Basis der numerisch berechneten und 
gemessenen Größen, werden die Parameter der Extrapolation der Massendurchsatz- und 
Wirkungsgradkennfelder in der Simulationsrechnung angepasst. 
Niedrigere αpulse-Werte auf Basis der Simulationsergebnisse deuten auf zu niedrige Mas-
sendurchsatzkennwerte für den spezifischen Turbinenbetriebspunkt. Zur Angleichung des 
numerisch berechneten Turbinenmassendurchsatzes an die Messergebnisse werden die 




Abb. 4-17 Extrapolation von Durchsatz- und Wirkungsgradkennfeld der Turbine 
(Simulationsergebnisse) 
 
Abb. 4-17 stellt links die normierten Durchsatzkennfelder auf Basis der Standard- (gestri-
chelt) und der angepassten Extrapolationseinstellungen (durchgehend) dar. Die Messdaten 
definieren einen sehr kleinen Bereich des Turbinenbetriebes. Zur Anpassung des Massen-
strombeiwertes αpulse wird der Gradient des normierten Turbinendurchsatzes über Snorm 
verringert. Der Turbinenmassenstrom nimmt somit auf Grundlage der angepassten Extra-



















Die Zunahme des Turbinendurchsatzes erhöht gleichzeitig bei gegebenem Expansions-
verhältnis die Turbinenleistung. Zur Angleichung der Energiebeiwerte βpulse wird parallel die 
Extrapolation des Wirkungsgradkennfeldes angepasst. Abb. 4-17 stellt rechts den normier-
ten Turbinenwirkungsgrad über der normierten Schnelllaufzahl der Turbine dar. 
Für Snorm<1 nimmt der Turbinenwirkungsgrad im Vergleich zu ηT auf Grundlage der Extra-
polation mit Standardeinstellungen der Software ab. Der Bereich hoher Laufzahlen wird zur 
Anpassung von βpulse nicht verändert. Durch entsprechende Einstellungen der Extrapolati-
on beider Turbinenkennfelder werden die Koeffizienten zur Beschreibung des instationären 
Durchsatz- und Leistungsverhaltens der Turboladerturbine  in dem spezifischen Betriebs-
punkt angeglichen. Auf Basis der angepassten Kennfelder können die arithmetischen Mit-
telwerte 
gem-Tsim-T m ~ m &&  und gem-Tsim-T P P ~  in dem spezifischen Betriebspunkt im Vergleich 
zur Messung numerisch gut beschrieben werden (vgl. Abb. 4-15, Zeile B und D). 
Gleichwohl führt eine Änderung des Arbeitspunktes der Abgasturboladerturbine zu abwei-
chenden Koeffizienten von αpuls und βpuls zwischen Messergebnissen und Resultaten von 
Simulationsrechnungen auf Basis der in Abb. 4-17 dargestellten, angepassten Kennfeld-
extrapolationen. Die Extrapolationen beider Turbinenkennfelder werden durch mehrere 
Koeffizienten spezifiziert. Eine eindeutige Beschreibung der Kennfelder außerhalb der sta-
tionär ermittelten Messpunkte auf Basis eines Betriebspunktes ist schwierig. Für die nume-
rische Simulation des dynamischen Turboladerverhaltens ist die messtechnische Untersu-
chung thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine  in motorrelevanten Be-
triebsbereichen und somit eine Erweiterung des standardmäßigen Messbereiches unbe-
dingt notwendig. 
 
4.3 Ermittlung von erweiterten Turbinenkennfeldern in motorrelevan-
ten Betriebsbereichen 
Vorangegangene Untersuchungen zeigen, dass die numerische Beschreibung instationä-
rer Betriebszustände mit standardmäßig stationär ermittelten Turbinenkennfeldern unsicher 
ist. Da Einflüsse instationärer Effekte der Turbinenkanalströmung in der 1D-
Simulationsrechnung vernachlässigt werden können (Rn < 1, /4/), kann die Extrapolation 
der Turbinenkennfelder als größte Unbekannte genannt werden (vgl. 7.4). 
Auf Grundlage zusätzlicher Messpunkte in den relevanten Bereichen kann die Qualität der 
Berechnungen signifikant verbessert und thermodynamische Eigenschaften der Turbola-
derturbine  im Motorbetrieb numerisch belastbar beschrieben werden. Abgasturbolader 




können somit optimal an die Verbrennungskraftmaschine angepasst werden, wodurch 
Leistungs- und Emissionsverhalten des Motors deutlich verbessert werden können. 
Zur Ermittlung erweiterter Wirkungsgrad- und Massendurchsatzkennfelder von Radialturbi-
nen, wird mit Hilfe des entwickelten Prüfstandes die Turboladerturbine mit pulsierendem 
Heißgas beaufschlagt. Durch periodisches Beschleunigen und Verzögern des Läufers 
während eines Druckstoßes, wird die Aufnahme der Turbinenleistung signifikant erhöht. 
Gegenüber der stationären Vermessung nimmt die Leistungsaufnahme entsprechend der 
Beschleunigung und des Trägheitsmomentes des Läufers zu (vgl. Gl. 2-18). 
Während der periodischen Drehzahlschwankungen des Turboladers durch pulsierende 
Heißgasströmung, wird die Turboladerturbine, bei ausreichend steilen Druckgradienten, 
kurzzeitig bei niedrigen bzw. hohen Schnelllaufzahlen betrieben. Zur instationären Be-
stimmung der Turbinencharakteristik in diesen Betriebsbereichen, sind schnelle Messun-
gen aller notwendigen Messgrößen erforderlich. 
 
Abb. 4-18 Instationäre Messgrößen 
 
Abb. 4-18 zeigt die instationär ermittelten Messgrößen zur Beschreibung thermodynami-
scher Eigenschaften der Turbinenströmung. Die Frequenz f der pulsierenden Heißgas-




strömung entspricht für den dargestellten Betriebspunkt 25Hz. Der Verdichter wird nahe 
seinem Leistungsmaximum an der Stopfgrenze betrieben. Aus dem instationären, stati-
schen Druck p32, der Totaltemperaturen T0321 und T0322 und der Laderdrehzahl nATL können 
die in Abb. 4-19 dargestellten Rechengrößen ermittelt werden. Das total-statische Turbi-
nenexpansionsverhältnis ΠT,ts wird aus den instationär gemessenen statischen Drücken p32 
und p4, der lokalen Eintrittsgeschwindigkeit c32 und der statischen Dichte ρ3 am Turbinen-
eintritt iterativ berechnet. Die totale Gastemperatur T032 wird mit Hilfe des Kompensations-
verfahrens ermittelt. Dazu werden die Temperatursignale T0321 und T0322 zweier sehr dicht 
aneinander positionierter Thermoelemente mit verschiedenen Ansprechverhalten bestimmt 
(vgl. 4.1.3). 
 
Abb. 4-19 Instationäre Rechenergebnisse 
 
Der instationäre Turbinenmassenstrom wird mit Hilfe der zuvor beschriebenen Quer-
schnittsverengung vor dem Turbineneintritt bestimmt, woraus durch Reduzierung mit 
(t)T03  und p032(t) der instationäre Turbinendurchsatzkennwert (t)m red-T&  errechnet wird. Da 
























den statische und totale Rechengrößen aus den instationären Messgrößen iterativ ermittelt 
(Konvergenzkriterium: -6
n1n 10i-i ≤+ ). Während eines Druckstoßes wird die Abgasturbola-
derturbine kurzzeitig bei sehr niedrigen Verhältnissen zwischen der Umfangsgeschwindig-
keit uT-ein und der isentropen Düsengeschwindigkeit cS betrieben. Mit zunehmendem Gra-
dient der steigenden Flanke eines Druckstoßes der pulsierenden Heißgasströmung, steigt 
die Aufnahme der Turbinenleistung durch die zusätzliche Beschleunigung des Läufers. 
Während bereits ein hohes Enthalpiegefälle über die Turbine anliegt, folgt die Drehzahl des 
Läufers dem Druckanstieg aufgrund seiner Trägheit verzögert. 
Kurzzeitig wird die Turbine bei hohem ∆HT,is und niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten und 
folglich bei niedrigen Laufzahlen betrieben. Durch die zusätzliche Leistungsaufnahme 
durch die Beschleunigung des Läufers, kann der Turbinenbetriebsbereich gegenüber dem 
stationären Betrieb deutlich erweitert und messtechnisch bestimmt werden. Abb. 4-20 stellt 
die zeitlichen Verläufe des phasenkorrigierten (vgl. Gl. 4-17) statischen Druckes p32 unmit-
telbar vor dem Eintritt der Turbinenspirale und der Laderdrehzahl nATL zur gleichen Zeit dar. 
 
 
Abb. 4-20 Instationäre Messgrößen; statischer Turbineneintrittsdruck und Drehzahl 
T03=770K 
 
Die Darstellung zeigt den zeitlichen Verzug zwischen den Größen p32 und nATL, wodurch 
die Turboladerturbine temporär bei niedrigen bzw. hohen Laufzahlen S betrieben wird. Der 
p32 nATL 




Abgasdruck p32 verharrt auf einem hohen Niveau, während die Umfangsgeschwindigkeit 
der Turbineneintrittskante uT-ein zeitverzögert zunimmt. Während eines Auslassdruckstoßes 
steigt die verfügbare spezifische Abgasenthalpie ∆HT,is sprungartig. Die isentrope Düsen-
geschwindigkeit cS steigt, während die Umfangsgeschwindigkeit uT-ein relativ niedrig ist. Die 
Turboladerturbine  wird kurzzeitig bei niedrigen Schnelllaufzahlen betrieben. Bevor die 
Drehzahl des Läufers weiter ansteigt, fällt der Druck in der Turbinenzuleitung, wodurch die 
verfügbare Abgasenthalpie abnimmt. Die Turboladerdrehzahl sinkt, woraufhin eine mittlere 
Umfangsgeschwindigkeit 
ein-Tu  gewährleistet wird. Der Vorgang wiederholt sich periodisch. 
Neben dem Turbinenbetrieb bei niedrigen Schnelllaufzahlen mit Hilfe der instationären 
Turbinenbeaufschlagung, werden definierte Verhältnisse erzeugt, um thermodynamische 
Eigenschaften des Turboladers messtechnisch zuverlässig bestimmen zu können. 
Verschiedene dynamische Effekte beeinflussen die Messungen der instationären Turbi-
nenuntersuchung. Wesentlicher Faktor ist die Befüllung und Entleerung aller Volumen 
während eines Druckstoßes. Sowohl der Turbinen- als auch der Verdichterbetrieb werden 
von diesen Effekten beeinflusst. Steigt der Druck p032 während eines Auslassdruckstoßes 
vor der Turboladerturbine und nimmt damit die verfügbare Abgasenthalpie zu, wird der 
Läufer beschleunigt. Mit steigender Laderdrehzahl nimmt die Verdichterleistung zu, wo-
raufhin der zunehmende Verdichtervolumenstrom das Volumen stromabwärts der Arbeits-
maschine befüllt. 
Zur Beschreibung des instationären Verdichterbetriebes werden der instationäre Wir-
kungsgrad und Durchsatz auf Basis der schnellen Drehzahl- nATL(t) und Ladedruckmes-
sung p2(t) in dem stationär ermittelten Verdichterkennfeld interpoliert. 
Der Verdichterbetriebspunkt wird standardmäßig durch die stromabwärts positionierte Ge-
gendruckeinheit eingestellt. Mittels Schließen einer Drosselklappe wird das Verdichterd-
ruckverhältnis entlang einer Drehzahllinie erhöht. Gleichzeitig nehmen der Volumenstrom 
und zugleich die Leistung der Strömungsmaschine ab. Nahe der Verdichterpumpgrenze 
fördert der Verdichter gegen einen engen Strömungsquerschnitt, wodurch der Druck p2 
steigt und der Massendurchsatz 
Vm&  sinkt. Während des Beschleunigungsvorganges wird 
der Druckanstieg p2 durch die Befüllung des Volumens zwischen Verdichteraustritt und 
Gegendruckeinheit beeinflusst. Im Verdichterkennfeld äußert sich dieser Vorgang in einer 
Hysterese, die in Abb. 4-21 (strichpunktiert) dargestellt ist. 
Die Darstellung zeigt die numerisch berechneten Verläufe instationärer Verdichterbetriebe 
nahe der Pump- und Stopfgrenze bei Turbinenbeaufschlagungen mit repräsentativen 
Druckstößen bei einer mittleren Drehzahl -1
ATL 185000min(t)n =  und Drehzahlschwankungen 
von ±5000min-1. Wegen der Hysterese ist die Interpolation des instationären Verdichterbet-




riebes nahe der Pumpgrenze im stationär vermessenen Kennfeld, basierend auf p2(t) und 
nATL(t), schwierig. 
Durch Reduzierung des Verdichtergegendrucks nimmt das Druckverhältnis ΠV,tt der Ar-
beitsmaschine bei konstanter Laderdrehzahl ab. Gleichzeitig steigt der Verdichtermas-
senstrom 
Vm& , bis er an der Verdichterstopfgrenze sein Maximum erreicht. Nahe der Stopf-
grenze resultiert die Beschleunigung des Läufers überwiegend in einer Zunahme des Ver-
dichtermassenstromes. Der Ladedruck p2 steigt aufgrund des weit geöffneten Drossel-
schiebers der Gegendruckeinheit nicht signifikant. Die Änderung von 
Vm&  ist näherungs-
weise proportional zu der Drehzahländerung des Läufers. 
 
 
Abb. 4-21 Schwankungen des instationären Verdichterbetriebes in Abhängigkeit 




Abb. 4-21 zeigt, dass der hysterese Verlauf des instationären Verdichterbetriebes nahe der 
Stopfgrenze (durchgehend) deutlich geringer als nahe der Verdichterpumpgrenze ist. Der 
instationäre Verdichterbetrieb kann nahe der Verdichterstopfgrenze durch Interpolationen, 
orthogonal zur Drehzahllinie, im Verdichterkennfeld belastbarer beschrieben werden. Ne-
ben der Reduzierung der Füll- und Entleereffekte des Volumens stromabwärts des Ver-
dichters, werden Wärmeströme von dem Betrieb der Strömungsmaschine beeinflusst. Ein-









des ηV-dia sind nahe der Verdichterstopfgrenze deutlich geringer als nahe der Pumpgrenze 
/100/, /9/, Abschnitt 7.5. Zur Minimierung von Ungenauigkeiten seitens des instationären 
Verdichterbetriebes sind dynamische Turbinenuntersuchungen genauer, wenn der Ver-
dichter nahe seiner Stopfgrenze betrieben wird. Die instationären Messgrößen p032(t), 
T032(t) und (t)mT&  werden zur Bestimmung der isentropen Turbinenleistung in der Messe-
bene 35mm vor dem Eintritt in die Turbinenspirale ermittelt. Zur Erzeugung technischer Ar-
beit an den Turbinenschaufeln, muss das Fluid von der Messebene zu der Strömungsma-
schine transportiert werden. Der zeitliche Verzug zwischen den instationären Messgrößen 
und den thermodynamischen Eigenschaften des Fluids, welches im Schaufelkanal der 
Turbine Leistung erbringt, basiert auf der lokalen Konvektionsgeschwindigkeit (Gl. 4-17). 
Die zuverlässige Beschreibung der Kanalströmung, basierend auf der Phasenverschie-
bung der Messgrößen, setzt quasi-stationäre Bedingungen voraus. Für eine verlässliche 
Messung müssen an der Messebene und im Schaufelkanal, wo das Fluid Arbeit verrichtet, 
kurzzeitig gleiche Strömungsbedingungen herrschen, um die Charakteristik der Kanalströ-
mung ermitteln zu können. Während eines Auslassdruckstoßes steigt das Enthalpiegefälle 
über die Turboladerturbine  schlagartig an. Während der steigenden Flanke des Drucksto-
ßes befüllt die pulsierende Heißgasströmung die Volumen zwischen der Messebene und 
der Turbinenspirale, der Spirale und der Schaufelkanäle. Sind die Volumen vollständig be-
füllt, stellen sich anschließend kurzzeitig nahezu stationäre Zustände der instationären 
Strömung ein. Während dieser quasi-stationären Zustände entsprechen die thermodyna-
mischen Strömungsgrößen in der Messebene den Fluideigenschaften im Schaufelkanal 
der zu untersuchenden Strömungsmaschine. Die phasenkorrigierten Messgrößen be-
schreiben somit die aerodynamischen Zustände in den Strömungskanälen der Turbine. Die 
Messung liefert belastbare Ergebnisse. 
Schließen die Auslassventile, sinkt der Druck in der Turbinenzuleitung und die Volumen 
entleeren sich. Abb. 4-22 zeigt eine repräsentative Phase des statischen Druckes p32 vor 
der Turboladerturbine  der pulsierenden Heißgasströmung. Während der steigenden Flan-
ke des Druckstoßes (gestrichelt) werden die Volumen von der Messstelle bis zum Schau-
felkanal befüllt. Verharrt p32 in dem anschließenden Druckplateau (durchgehende Linie), 
sind die Volumen der Rohrleitung, der Spirale und der Schaufelkanäle vollständig befüllt 
und quasi-stationäre Zustände stellen sich kurzzeitig ein. Die Kanalströmung kann durch 
die phasenkorrigierten Messgrößen in der Messebene charakterisiert werden. Darauf fol-
gend entleeren sich die Volumen, während der Druck in der Abgasleitung und somit das 
Enthalpiegefälle über die Turboladerturbine  sinkt (strichpunktiert). Der Vorgang wiederholt 
sich periodisch. 






Abb. 4-22 Instationärer Druckverlauf am Turbineneintritt 
 
Zur Erzeugung des für die Messung notwendigen Druckverlaufes sind die Volumen des 
Impulsdämpfers und die Drosselstellen stromaufwärts des Impulserzeugers auf den spezi-
fischen Betriebsbereich des zu untersuchenden Abgasturboladers angepasst. 
Während der offenen Phase der Auslassventile des Impulserzeugers muss das Druckni-
veau vor der Turboladerturbine kurzzeitig verharren. Die Dämpfungsvolumen entleeren 
sich definiert, sodass quasi-stationäre Zustände am Turbineneintritt herrschen. Entspre-
chend der Volumen und der stromauf- bzw. stromabwärts des Impulsdämpfers positionier-
ten Drosselblenden, werden die Abgasleitungen vor der Turbine definiert befüllt, wodurch 
sich kurzzeitig quasi-stationäre Zustände am Turbineneintritt einstellen. 
Abb. 4-23 zeigt den Einfluss der Füll- und Entleereffekte sowie der quasi-stationären Zu-
stände während des Messbereiches auf den instationär ermittelten Turbinenwirkungsgrad 
ηisηm über der Laufzahl S im Vergleich zur stationären Ermittlung. Die stationäre Turbinen-
vermessung erfolgt durch Variation der Leistungsaufnahme des Verdichters. Mit zuneh-
mender Leistungsaufnahme kann die Turbine bei unveränderter Laderdrehzahl und niedri-
gen Schnelllaufzahlen betrieben werden. Zur Steigerung der Verdichterleistungsaufnahme 
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der Pumpgrenze bis zur Stopfgrenze gefahren, indem der Verdichtergegendruck sukzessi-
ve reduziert und der Volumenstrom erhöht wird. 
Die Darstellung zeigt die thermodynamischen Eigenschaften der Turboladerturbine  bei ei-
ner mittleren reduzierten Turboladerdrehzahl 
Kmin
16650(t)n red-ATL ⋅
=  und einer zeitlich 
gemittelten Turbineneintrittstemperatur 770K(t)T03 = . Zur instationären Untersuchung der 
Strömungsmaschine wird der Verdichter nahe seiner Verdichterstopfgrenze betrieben, um 
Füll- und Entleereffekte seitens des Verdichters zu minimieren. 
Der Turbinenwirkungsgradverlauf über der Laufzahl zeigt die Auswirkungen der Füll- und 
Entleerung der Volumen von der Messebene bis zur Turbinenschaufel auf die Berechnung 
von ηisηm. Nimmt der Druck in der Turbinenzuleitung während eines Druckstoßes zu (ge-
strichelte Linie), wird das Volumen zwischen Messebene, Spiral und der Schaufelkanäle 



















Die gemessenen thermodynamischen Strömungsgrößen sind währenddessen höher als 
die tatsächlichen Eigenschaften des Fluids, welches mechanische Arbeit an der Turbola-
derturbine erbringt. Die zur Verfügung stehende Abgasenthalpie wird höher angenommen 
als das tatsächlich anliegende Enthalpiegefälle. Dementsprechend ist der berechnete Tur-
binenwirkungsgrad während der Befüllung der Volumen zu niedrig. Der Wirkungsgrad ver-
läuft über der Laufzahl entlang der unteren Hystereseschleife (gestrichelt). 
Verharrt das Druckniveau in der Abgasleitung (durchgehende Linie), stellen sich kurzzeitig 
quasi-stationäre Zustände ein. Die phasenkorrigierten Messgrößen von Druck, Massen-
strom und Temperatur beschreiben die Eigenschaften der Strömung, die Arbeit an den 
Turbinenschaufeln verrichtet. Der Turbinenwirkungsgrad sowie die Schnelllaufzahl verhar-
ren während dieser quasi-stationären Phase kurzzeitig. Zur Beschreibung des Turbinen-
wirkungsgrades werden die thermodynamischen Messgrößen während der quasi-
stationären Zustände arithmetisch gemittelt (vgl. Gl. 4-25). 
Anschließend fällt der Druck in der Abgasleitung, um einer weiteren Beschleunigung des 
Laders vorzubeugen. Während die Auslassventile des Impulserzeugers im Ventilsitz ver-
harren, entleeren sich die Volumen des Auslasskrümmers und der Spirale. Die gemessene 
Charakteristik der Strömung in der Messebene entspricht wiederum nicht dem Fluid, wel-
ches Arbeit an der Turbine verrichtet. Aufgrund der Entleerung der Volumen werden zu 
niedrige Abgasenthalpiegefälle und somit zu hohe Turbinenwirkungsgrade angenommen. 
ηisηm verläuft über der Laufzahl entlang der oberen Hysteresekurve in Abb. 4-23 (strich-
punktiert). Der Vorgang wiederholt sich periodisch. 
Der hysterese Charakter des Turbinenwirkungsgrades über der Laufzahl bei pulsierender 
Turbinenbeaufschlagung wurde bereits von Baines et al. /5/ und Martinez-Botas et al. /66/ 
herausgefunden. 
Neben dem Wirkungsgrad wird das Schluckverhalten 
red-Tm&  der Abgasturboladerturbine in-
stationär gemessen, um aero- und thermodynamische Eigenschaften der Strömungsma-
schine vollständig zu beschreiben. 
In Abb.4-24 zeigen sich ebenfalls Füll- und Entleereffekte der Volumen. Die Darstellung 
zeigt das ermittelte Durchsatzverhalten der Turbine bei pulsierender Beaufschlagung im 
Vergleich zur stationären Vermessung. Die instationäre Messung des reduzierten Turbi-
nenmassenstromes zeigt über dem total-statischen Turbinenexpansionsverhältnis eben-
falls einen hysteresen Verlauf aufgrund von Füllung und Entleerung. Zu Beginn eines Aus-
lassdruckstoßes nimmt der Turbinenmassenstrom schlagartig zu. Während der steigenden 
Flanke des Druckimpulses werden die Volumen von Turbinenzuleitung, Spirale und Turbi-
nenschaufelkanal befüllt. Der an der Querschnittsverengung gemessene instationäre Tur-




binenmassenstrom ist folglich höher als der tatsächliche Massenstrom in den Schaufelka-
nälen der Turbine. 
Über dem Turbinenexpansionsverhältnis ΠT,ts verläuft der reduzierte Turbinenmassenstrom 
entlang der oberen Hystereseschleife (gestrichelt). Verharrt der Turbineneintrittsdruck in 
dem Plateau, sind die Volumen vollständig befüllt und der phasenkorrigierte gemessene 
Massenstrom beschreibt den tatsächlichen Turbinendurchsatz (durchgehender Linie). 
Schließen die Auslassventile, sinkt der Druck in der Abgasleitung und die Volumen entlee-
ren sich. Der gemessene Turbinenmassenstrom wird niedriger als der tatsächliche ange-
nommen und die Hysterese läuft entlang dem unteren Verlauf (strichpunktiert). Der Vor-
gang wiederholt sich periodisch. 
 
 
Abb.4-24 Instationärer Turbinendurchsatz 






Für die belastbare Charakterisierung thermodynamischer Eigenschaften der Turbolader-
turbine  werden die Hysteresen der Turbinenwirkungsgrad- und Durchsatzkennfelder wie 
bereits beschrieben zerlegt. Zur Auswertung einer Phase der pulsierenden Heißgasströ-
























während der steigenden Flanken eines Druckstoßes kann das tatsächliche Enthalpiegefäl-
le über die Turboladerturbine  nicht eindeutig beschrieben werden. Gleichermaßen ist die 
zuverlässige Beschreibung thermodynamischer Zustände in der Strömungsmaschine wäh-
rend der Entleerung der Volumen mit abnehmendem Druckgefälle schwierig. Wirkungs-
grad, Durchsatz, Druckverhältnis und Laufzahl der Turbine können während dieser Phasen 
nicht ausreichend genau beschrieben werden. Stellen sich während des Druckplateaus 
kurzzeitig quasi-stationäre Zustände ein, können thermodynamische Eigenschaften der 
Turbine ausreichend genau bestimmt werden. Die in der Messebene ermittelten phasen-
korrigierten Messgrößen beschreiben temporär die Eigenschaften des Fluids in den Schau-
felkanälen der Turbine, wo Arbeit verrichtet wird. Zur zuverlässigen Charakterisierung 
thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine  dürfen sich die Zustandsgrößen 
der Strömung während dieser Phase nicht signifikant ändern. Zur Bestimmung der quasi-
stationären Zustände wird ein Kriterium auf Basis der Fehlerrechnung in Abschnitt 4.1.4 
entwickelt. Das Kriterium basiert auf Einflüssen von Druck-, Temperatur- und Massen-
stromungenauigkeiten auf die Qualität der Berechnung des Turbinenwirkungsgrades ηisηm 
und des Durchsatzes 
red-Tm&  der Turboladerturbine  sowie S und ΠT,ts. Sind die Abweichun-
gen der Messgrößen gering, sodass ihre Auswirkungen auf die Beschreibung der Turbi-
nencharakteristik niedrig sind, können die Zustände während des Druckplateaus als quasi-
stationär angenommen werden. Nach Gl. 4-25 werden die Bedingungen während des Pla-
teaus als quasi-stationär bezeichnet, wenn Einflüsse von Druck-, Temperatur und Massen-
stromungenauigkeiten auf die Wirkungsgradbestimmung mit kleiner als zwei Prozent des 
ermittelten Wertes abgeschätzt werden. Gleichermaßen wird das Kriterium auf das Durch-

















































Erfüllen die instationären Messgrößen das Kriterium, können mit Hilfe der Parameter ther-
modynamische Eigenschaften der Strömungsmaschine verlässlich beschrieben werden. 
Zur Erstellung der Turbinenkennfelder, wird das arithmetische Mittel der Größen ηisηm, S, 
red-Tm&  und ΠT,ts während der quasi-stationären Phase gebildet. Entsprechend der spezifi-
schen, pulsierenden Heißgasströmung beschreiben diese Mittelwerte einen Betriebspunkt 
des Turbinenkennfeldes. Zur Darstellung der instationär ermittelten Kennfelder werden die 
Eigenschaften der Strömungsmaschine entlang Linien konstanter reduzierter Drehzahl 




nATL-red beschrieben, da die Laderdrehzahl und die Turbineneintrittstemperatur während der 
Untersuchung stark schwanken. 
Zur Erstellung vollständiger Turbinenkennfelder wird das Enthalpiegefälle des Messberei-
ches der pulsierenden Abgasströmung variiert. Darüber hinaus wird der Turbinenbetriebs-
punkt während des quasi-stationären Bereiches durch die Gradienten der pulsierenden 
Heißgasströmung beeinflusst. Für belastbare Interpolationen zwischen den Kennfeldpunk-
ten sind sukzessive Änderungen des Messbereiches sinnvoll, um die stationär ermittelten 
Kennfelder sinnvoll zu erweitern. 
In den folgenden Abschnitten werden verschiedene Methoden zur Anpassungen des Tur-
binenbetriebes während des quasi-stationären Druckplateaus diskutiert, wodurch thermo-
dynamische Eigenschaften der Turboladerturbine  in motorrelevanten Betriebsbereichen 
untersucht und Turbinenkennfelder mit hoher Abtastrate erweitert werden. Die instationä-
ren Messpunkte werden mit den stationär gemessenen Turbinenkennfeldern zusammen-
gefügt, wodurch ein Großteil des Turbinenbetriebes an modernen Pkw-
Verbrennungsmotoren definiert wird. Wesentliche Parameter zur Beeinflussung der Be-
triebszustände der Strömungsmaschine während des Messbereiches sind das Turbinen-
expansionsverhältnis, die Form und die Frequenz der pulsierenden Heißgasströmung so-
wie die Turbineneintrittstemperatur. Durch Kombination dieser Methoden können erweiter-
te Turbinenkennfelder mit hoher Abtastfrequenz ermittelt werden. 
 
4.3.1 Einfluss des Turbinenexpansionsverhältnisses 
Vergleichbar der standardmäßig stationären Ermittlung von Turbinenkennfeldern können 
nach /95/ der Wirkungsgrad und das Durchsatzverhalten der Turboladerturbine  unter pul-
sierender Beaufschlagung durch Variation des mittleren Turbinenexpansionsverhältnisses 
(t)T,tsΠ  untersucht werden. Auf Basis der Leistungsbilanz zwischen Turbine und Verdichter 
kann das Turbinenexpansionsverhältnis bei konstanter reduzierter Laderdrehzahl (t)n -redATL  
sowie Frequenz f der pulsierenden Strömung durch die Leistungsaufnahme des Verdich-
ters beeinflusst werden. 
Abb. 4-25 zeigt den Einfluss des Verdichterbetriebspunktes auf das instationäre Turbinen-
expansionsverhältnis. Entlang einer Linie konstanter reduzierter Drehzahl wird das Enthal-
piegefälle bzw. das mittlere Expansionsverhältnis über die Turboladerturbine durch die 
Verdichterleistungsaufnahme entsprechend seines Betriebspunktes gesteuert. Der Turbi-
nenbetrieb während des quasi-stationären Messbereiches wird analog der stationären Ve-




rmessung durch die Verdichterbetriebsgrenzen an Pump- (PG) und Stopfgrenze (SG) be-
grenzt. 
Die Leistungsaufnahme des Verdichters ist proportional zu dem geförderten Massenstrom 
Vm&  und eine Funktion des Druckverhältnisses ΠV,tt. Durch zunehmendes Androsseln des 
Verdichters nahe der Pumpgrenze sinkt der geförderte Volumenstrom, woraufhin die Leis-
tungsaufnahme der Arbeitsmaschine abnimmt. Die Turboladerturbine muss weniger Ener-
gie zur Verfügung stellen. Das Enthalpiegefälle ∆HT,is bzw. das mittlere Turbinenexpansi-
onsverhältnis ( )konst(t)n red-ATL =  nehmen im Mittel und während der quasi-stationären 
Messzustände minimale Werte an (punktiert). 
 





Wird der Verdichter entdrosselt, wandert sein Betriebspunkt entlang der Drehzahllinie in 
Richtung Mitte des Verdichterkennfeldes, woraufhin der geförderte Volumenstrom zu-
nimmt. Gleichzeitig steigt die Leistungsaufnahme der Arbeitsmaschine. Aufgrund der Ver-
schiebung des Verdichterbetriebspunktes muss die Turbine mehr Leistung bereitstellen. 
Zur Leistungserhöhung wird das Enthalpiegefälle über die Turbine ∆HT,is bzw. das mittlere 
Expansionsverhältnis angehoben (strichpunktiert). Weiteres Entdrosseln des Verdichters 








reicht. Mit zunehmendem Volumenstrom steigt die Verdichterleistungsaufnahme, woraufhin 
die Turbine mehr Leistung zur Verfügung stellen muss. Das verfügbare Enthalpiegefälle 
und damit das mittlere Turbinenexpansionsverhältnis erreichen entsprechend der reduzier-
ten Drehzahl ein spezifisches Maximum (durchgehende). 
Große Druckgradienten der pulsierenden Strömung und die Trägheit des Läufers führen zu 
einer zeitlich verzögerten Laderbeschleunigung gegenüber dem Auslassdruckstoß. Folg-
lich wird die Turbine kurzzeitig bei niedrigen Schnelllaufzahlen betrieben. Je höher die 
Leistungsaufnahme des Verdichters, desto mehr Leistung muss die Turboladerturbine  be-
reitstellen. Während des quasi-stationären Messplateaus nimmt ∆HT,is zu, wodurch die 
isentrope Düsengeschwindigkeit am Turbineneintritt cS steigt. Gleichzeitig nehmen die 
Druckgradienten der steigenden Flanken mit zunehmendem (t)tsT,Π  zu, wodurch der Läu-
fer während des Druckstoßes stärker beschleunigt wird. Aufgrund steigender Beschleuni-
gungsleistung wird mehr Turbinenleistung aufgenommen. Das Verhältnis zwischen Um-
fangsgeschwindigkeit uT-ein und cS sinkt. 
 
 
















Abb. 4-26 stellt den Einfluss des Verdichterbetriebspunktes auf den Turbinenbetrieb dar. 
Die Darstellung zeigt den instationär ermittelten Turbinenwirkungsgrad entlang einer mittle-
ren reduzierten Drehzahllinie nATL-red über der Laufzahl S für verschiedene Verdichterbet-
riebspunkte. Das dargestellte Kennfeld wird bei einer mittleren Turbineneintrittstemperatur 
770K(t)T03 =  ermittelt. Quadrat, Dreieck und Kreis beschreiben die zeitlich gemittelten 
Größen von Wirkungsgrad und Schnelllaufzahl während des Messplateaus der instationä-
ren Untersuchung. Die instationär ermittelten Größen erweitern den stationär gemessenen 
Turbinenwirkungsgrad über S deutlich. Aufgrund der hohen Leistungsaufnahme des Ver-
dichters nahe der Stopfgrenze (Quadrat) und gleichzeitig hoher Beschleunigungsleistung 
des Läufers wird die Turboladerturbine  während des Messbereiches bei sehr niedrigen 
Laufzahlen betrieben. Nimmt der Volumenstrom des Verdichters ab, wandert der Verdich-
terbetriebspunkt in die Kennfeldmitte (Dreieck) und die Leistungsaufnahme der Arbeitsma-
schine sinkt. Der Turbinenbetriebspunkt verschiebt sich während des quasi-stationären 
Messbereiches zu höheren Laufzahlen. 
Nahe der Verdichterpumpgrenze (Kreis) nimmt die Arbeitsmaschine minimale Leistung auf, 
woraufhin die Turbine wenig Leistung zur Verfügung stellen muss. Die Strömungsmaschi-
ne wird bei zunehmenden Laufzahlen betrieben. Gleichwohl muss die Turbine zusätzliche 
Beschleunigungsleistung erbringen. Trotz minimaler Verdichterleistungsaufnahme über-
steigt das Enthalpiegefälle während des quasi-stationären Messbereiches ∆HT,is-stat zur Er-
zeugung maximaler Verdichterleistung bei stationärer Zuführung des Fluids. 
Durch die pulsierende Beaufschlagung und somit Nutzung zusätzlicher Beschleunigungs-
leistung, kann die Turboladerturbine  verglichen mit standardmäßig stationären Messungen 
bei deutlich niedrigeren Schnelllaufzahlen betrieben und untersucht werden. Die stationäre 
Untersuchung des Turbinenwirkungsgrades bei niedrigen Laufzahlen ist durch die maxima-
le Leistungsaufnahme des Verdichters begrenzt. Mittels pulsierender Beaufschlagung der 
Turboladerturbine, kann die Leistungsaufnahme der Arbeitsmaschine erheblich reduziert 
werden, um vergleichbare Betriebsbedingungen der Turbine untersuchen zu können. Die 
Kennfeldpunkte in Abb. 4-26, welche mit der neuen Methode ermittelt werden, bilden mit 
der stationären Turbinenvermessung einen parabolischen Verlauf des Turbinenwirkungs-
grades über der Schnelllaufzahl. 
Gleichwohl weichen im Bereich der Anbindung die Ergebnisse beider Untersuchungsme-
thoden voneinander ab. Der Wirkungsgradsprung von ca. drei bis vier Prozentpunkten, 
wird unter anderem von der Berechnungsmethode des Turbinenwirkungsgrades beein-
flusst. Dieser errechnet sich aus dem Quotienten von Verdichter- plus Beschleunigungs-
leistung und isentroper Turbinenleistung (Gl. 4-18). Nach Gl. 2-4 errechnet sich die Ver-




dichterleistung aus dem total-total Druckverhältnis, dem Verdichtermassenstrom und dem 
Kehrwert des Verdichterwirkungsgrad. Letzterer beschreibt das Verhältnis zwischen isent-
roper und tatsächlicher Zustandsänderung in der Arbeitsmaschine. Die reale Verdichterar-
beit wird über die Temperaturdifferenz zwischen dem Verdichterein- T01 und -austritt T02 
bestimmt. Entsprechend des Verdichterbetriebspunktes wird T02 von Wärmeströmen von 
der heißen Turbine beeinflusst. Aufgrund niedrigerer Verdichtermassenströme nimmt der 
spezifische Wärmeeintrag nahe der Pumpgrenze zu. Der Verdichterwirkungsgrad wird 
scheinbar zu niedrig angenommen, wodurch die gemessene, tatsächliche Verdichterarbeit 
und damit der Turbinenwirkungsgrad vermeintlich zunehmen. Nahe der Verdichters-
topfgrenze sinken Einflüsse der spezifischen Wärmeströme auf den Verdichterwir-
kungsgrad aufgrund des höheren Verdichtermassenstromes bzw. Strömungsgeschwindig-
keit. Nach Gl. 4-26 beeinträchtigen Wärmeeinträge den Verdichterwirkungsgrad nahe der 













ηV-dia ist der gemessene Verdichterwirkungsgrad nach Gl. 2-5. ηV-adi beschreibt den Ver-
dichterwirkungsgrad ohne Wärmeeintrag von der heißen Turbine, der in der Regel größer 










Im Bereich der Anbindung der Ergebnisse beider Messmethoden operiert der Verdichter 
bei verschiedenen Betriebspunkten. Bei pulsierender Turbinenbeaufschlagung arbeitet die 
Arbeitsmaschine nahe der Verdichterpumpgrenze. Wird die Turbine stationär vermessen, 
wird der Verdichter zur Untersuchung dieser Turbinenbetriebszustände nahe seinem Leis-
tungsmaximum und somit nahe der Stopfgrenze betrieben.  
Aufgrund des unterschiedlichen Wärmeeintrages entsprechend verschiedener Verdichter-
betriebspunkte, weichen die Wirkungsgrade beider Methoden im Bereich der Anbindung 
voneinander ab. In Abschnitt 7.5 werden Einflüsse von Wärmeströmungen auf den Ver-
dichterbetrieb in Abhängigkeit seines Betriebspunktes diskutiert. Abweichungen von 3 bis 4 
Prozentpunkten zwischen Verdichterpump- und Stopfgrenze sind für die untersuchte Dreh-
zahllinie demnach realistisch. Darüber hinaus können Reibungseffekte, Messungenauig-
keiten o. ä. sowohl bei der instationären als auch bei der stationären Turbinenbeaufschla-
gung das Ergebnis beeinträchtigen. 
Zur vollständigen Beschreibung der Turbinencharakteristik, wird neben der Abhängigkeit 
des Turbinenwirkungsgrades von der Schnelllaufzahl das Stopfverhalten der Strömungs-




maschine untersucht. Abb. 4-27 stellt den Durchsatzkennwert über dem total-statischen 
Turbinenexpansionsverhältnis dar. 
Durch die pulsierende Beaufschlagung kann das Durchsatzverhalten der Turbine entlang 
einer Linie konstanter Drehzahl (t)n red-ATL  gegenüber der stationären Untersuchung deutlich 
erweitert und in den motorrelevanten Betriebsbereichen beschrieben werden. 
 
 





Im Bereich der Anbindung der instationären und stationären Turbinenvermessung bilden 
beide Messmethoden einen stetigen, gleichmäßigen Verlauf der Schlucklinie. Da der 
Durchsatzkennwert der Turbine durch Wärmeeinträge am Verdichter nicht beeinträchtigt 
wird, scheint die Annahme nach Gl. 4-26 sinnvoll. 
 
4.3.2 Einfluss der Impulsform 
Die Impulsform der pulsierenden Heißgasströmung wird durch ihre Amplitude sowie die 
Gradienten ihrer steigenden und fallenden Flanken beschrieben. Zur Änderung der Auf-

























pulsform variiert werden. Im Folgenden werden thermodynamische Zustände der Strö-
mungsmaschine während des quasi-stationären Messbereiches durch Variation der Ampli-
tude und der Gradienten der pulsierenden Heißgasströmung verändert. Derart werden die 




An dem erweiterten Prüfstand kann die Amplitude des instationären Turbinenexpansions-
verhältnisses AΠ während des Messplateaus durch variable Volumen des Abgassystems 
zwischen dem Impulserzeuger und der Abgasturboladerturbine beeinflusst werden. Nach 









, konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Durch zunehmende Volumen des Abgassystems vor der Turbine werden die Auslass-
druckstöße dissipieren, wodurch die Druck- und Temperaturamplituden am Turbineneintritt 
abnehmen. Gleichwohl wird das mittlere Turbinenexpansionsverhältnis (t)tsT,Π  bei konstan-
AΠ-max 
AΠ-min 




ter Verdichterleistungsaufnahme verhältnismäßig wenig beeinträchtigen. Zusätzliche Ab-
gasvolumen erhöhen neben Druckverlusten und dem Verlust von Geschwindigkeitsenergie 
die Entropie der pulsierenden Heißgasströmung. Abb. 4-28 stellt die zeitlichen Schwan-
kungen des Turbinenexpansionsverhältnisses ΠT,ts für zwei unterschiedliche Abgassyste-
me dar. Die mittlere reduzierte Drehzahl (t)n red-ATL  des Turboladers sowie die mittlere Tur-
bineneintrittstemperatur (t)T03  sind annähernd unverändert. Der Verdichter arbeitet in bei-
den Fällen nahe seiner Stopfgrenze und nimmt im Mittel näherungsweise die gleiche Leis-
tung auf. Obwohl das mittlere Turbinenexpansionsverhältnis bei gleicher Leistungsauf-
nahme des Verdichters näherungsweise konstant ist, nimmt das nutzbare Enthalpiegefälle 
∆HT,is über die Turboladerturbine  während des quasi-stationären Messbereiches mit zu-
nehmendem Volumen des Abgassystems deutlich ab (strichpunktiert). Darüber hinaus wird 
die Beschleunigung des Laufzeuges durch Verringerung der Amplitude AΠ stark reduziert, 
da Gradienten des Druckverlaufes signifikant beeinflusst werden. Mit abnehmender Ampli-
tude nimmt der Betrag der Gradienten der pulsierenden Gasströmung ab, wodurch die zu-
sätzliche Beschleunigungsleistung sinkt. 
 
 
















Abb. 4-29 stellt die Einflüsse der veränderten Beschleunigungsleistung und des Enthalpie-
gefälles durch Variation der Amplitude auf den Turbinenbetrieb dar. Die arithmetischen Mit-
tel von ηisηm und S über den Messbereich werden durch die Form der instationären Heiß-
gasströmung signifikant beeinflusst. Bei annähernd konstanter Verdichterleistungsaufnah-
me variiert der Turbinenbetrieb während des quasi-stationären Messbereiches entspre-
chend der Änderung von AΠ. Mit zunehmender Amplitude der pulsierenden Heißgasströ-
mung wird die Turbine während des Messbereiches bei niedrigen Schnelllaufzahlen betrie-
ben. Aufgrund des höheren Enthalpiegefälles während der quasi-stationären Zustände 
nimmt die isentrope Düsengeschwindigkeit cS mit steigender Amplitude AΠ-max zu. Gleich-
zeitig steigt die Beschleunigungsleistung aufgrund steiler Gradienten der instationären 
Strömungsgrößen am Turbineneintritt. Die Aufnahme der Turbinenleistung nimmt zu, wo-
durch die Umfangsgeschwindigkeit uT-ein trotz ∆HT,is-Zunahme nicht signifikant steigt. Dem-
zufolge wird die Turboladerturbine  während der quasi-stationären Zustände mit zuneh-
mender Amplitude der pulsierenden Strömung bei niedrigen Schnelllaufzahlen S betrieben 
(Quadrat). Mit abnehmender Amplitude AΠ-min wandert der Turbinenbetrieb während des 
Messbereiches zu höheren Laufzahlen (Kreis). 
Abnehmende Enthalpiegefälle sowie sinkende Beschleunigungsleistungen aufgrund gerin-
gerer Druckgradienten resultieren in der Verschiebung des Betriebspunktes. Der arithme-
tisch gemittelte Turbinenwirkungsgrad während der quasi-stationären Zustände bildet mit 
der stationär ermittelten Drehzahllinie eine stetige Parabel über der Schnelllaufzahl. Durch 
Variation der Amplitude der pulsierenden Heißgasströmung können die instationären Un-
tersuchungen an die stationären Vermessungen angebunden werden, ohne den Verdich-
terbetrieb zu verändern. Unterschiedliche Einflüsse von Wärmeströmen auf den Verdich-
terwirkungsgrad ηV und daraus folgende Beeinträchtigungen des Turbinenwirkungsgrades 
können somit minimiert werden. Derart bilden beide Messmethoden eine Synthese entlang 
der reduzierten Drehzahllinie und beschreiben den Turbinenwirkungsgrad für einen großen 
Bereich des Turbinenbetriebes an einem Verbrennungsmotor. 
Darüber hinaus kann die Schlucklinie der Turboladerturbine  durch die instationäre Ve-
rmessung mit verschiedenen Amplituden erweitert werden. Abb. 4-30 stellt neben der sta-
tionären Vermessung die arithmetischen Mittelwerte des Turbinendurchsatzes während der 
Messbereiche der instationären Untersuchungen dar. Aufgrund zunehmender Enthalpiege-
fälle und Beschleunigungsleistung nimmt mit zunehmender Amplitude der instationären 
Strömung der Durchsatzkennwert bei konstanter reduzierter Drehzahl signifikant zu. 
Durch sukzessive Erhöhung der Amplitude AΠ kann mit Hilfe der neuen Messmethode die 
Schlucklinie gegenüber der stationären Ermittlung erweitert werden, ohne die Leistungs-




aufnahme des Verdichters zu ändern. Die Synthese aus stationärer und instationärer 









, konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Gradient 
Neben der Amplitude kann die Form der pulsierenden Heißgasströmung durch die Gradi-
enten ∇i der steigenden und fallenden Flanken der schwankenden Messwerte beschrieben 
werden. 
Die Gradienten werden bei gegebenen Volumen des Systems maßgeblich durch das Öff-
nungsverhältnis 
aus-IDÖV  der Drosselblenden stromabwärts des Impulsdämpfers gesteuert 
(vgl. Gl. 4-2). Geringe 
aus-IDÖV  erhöhen bei gegebenem Turbinenbetriebspunkt das Druck-
niveau in den Zuleitungen des Impulserzeugers. Das hohe Druckniveau resultiert in großen 
Druckgradienten der steigenden Flanke vor dem Eintritt der Turbinenspirale zu Beginn der 
Auslassdruckstöße. Während der offenen Phase der Hubventile entleert sich das Volumen 
des Impulsdämpfers entsprechend der Blendenkonfiguration. Mit abnehmendem ÖVID-aus 
























fällt gemäß der abnehmenden Fördermenge aus dem Dämpfungsvolumen stärker ab. Die 
thermodynamischen Messgrößen während des quasi-stationären Messplateaus sinken. 
 
 





, konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Abb. 4-31 zeigt das instationäre Turbinenexpansionsverhältnis für drei verschiedene Blen-
denkonfigurationen am Austritt des Impulsdämpfers. Die Drosselblende stromaufwärts des 
Impulsdämpfers ist unverändert. Der Verdichter arbeitet nahe seiner Stopfgrenze, worauf-
hin seine Leistungsaufnahme unverändert ist. (t)tsT,Π , (t)T03  und (t)n red-ATL  der drei Unter-
suchungen sind annähernd gleich. Die instationäre Messmethode setzt genügend konstan-
te Zustände der Messgrößen während des quasi-stationären Messbereiches voraus, um 
thermodynamische Eigenschaften der Strömungsmaschine verlässlich beschreiben zu 
können. Die Variation der Gradienten der steigenden und fallenden Flanke der pulsieren-
den Heißgasströmung ist somit durch das quasi-stationäre Kriterium begrenzt (Gl. 4-25). 
∇1 (strichpunktiert) beschreibt den zeitlichen Verlauf des Expansionsverhältnisses bei mi-
nimalem Öffnungsverhältnis der Blenden stromabwärts des Impulsdämpfers. Weitere Re-
duktion des ÖVID-aus führte zur Verletzung des quasi-stationären Kriteriums, sodass die 








nal der Turbine nicht mehr ausreichend beschreiben. ∇3 (gestrichelt) beschreibt das insta-
tionäre Turbinenexpansionsverhältnis nahe des maximalen Öffnungsverhältnisses ÖVID-aus. 
Höhere Öffnungsverhältnisse würden den sicheren Betrieb des Prüfstandes gefährden 
(vgl. 4.1.2). Abb. 4-32 stellt den Einfluss der verschiedenen Gradienten beider Flanken der 
pulsierenden Heißgasströmung auf das Turbinenbetriebsverhalten während des Messbe-
reiches dar.  
 
  





, konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Stationär und instationär ermittelte Turbinenwirkungsgrade werden entlang einer Linie kon-
stanter reduzierter Drehzahl über der Schnelllaufzahl dargestellt. Die Darstellung zeigt, 
dass die arithmetisch gemittelten Betriebszustände der Turbine während des Messberei-
ches einen Kompromiss aus steigender und fallender Flanke der Pulsation bilden. Nehmen 
die Gradienten der steigenden Flanke durch Erhöhung des Druckniveaus mittels niedriger 
ÖVID-aus zu, steigt die Beschleunigungsleistung des Läufers zu Beginn eines Auslassdruck-
stoßes. Gleichwohl führt die "langsamere Entleerung" des Dämpfungsvolumens zu niedri-
gen Werten der Messgrößen während des Messplateaus (∇1). Die Abgasturboladerturbine 












(Dreieck). Nehmen ÖVID-aus maximale Werte an (∇3), nimmt die Beschleunigungsleistung 
aufgrund niedrigerer Gradienten der steigenden Druckflanken ab. Obgleich nimmt das 
Druckniveau während des Messbereiches zu. Der Betriebsbereich der Abgasturboladertur-
bine verschiebt sich zu niedrigeren Laufzahlen (Kreis). 
Bei Blendenkonfigurationen, die einen Kompromiss zwischen möglichst steilen Gradienten 
der steigenden Flanke und Entleerung des Dämpfungsvolumens darstellt (∇2), wird die 
Turboladerturbine während der quasi-stationären Zustände bei niedrigsten Laufzahlen be-
trieben (Quadrat). Der stationär und instationär ermittelte Turbinenwirkungsgrad bildet ei-
nen parabolischen Verlauf über der Schnelllaufzahl. 









, konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Beide Methoden bilden gemeinsam einen stetigen Verlauf der Schlucklinie über ΠT,ts. Mit 
zunehmendem Öffnungsverhältnis nimmt das gemittelte Turbinendruckverhältnis während 
der Messplateaus zu. Ferner beeinflusst das Öffnungsverhältnis ÖVID-aus der Drosselblen-
























fangsgeschwindigkeit während des Messbereiches. Abnehmende Drehzahlen mit steigen-
dem ÖVID-aus werden durch die Reduzierung mit sinkenden Turbineneintrittstemperaturen 
während des Messbereiches teilweise kompensiert (∇1), sodass die reduzierte Drehzahl 
näherungsweise konstant bleibt. 
Obgleich die Gradienten der pulsierenden Heißgasströmung durch Variation des Öff-
nungsverhältnisses der Blenden stromabwärts des Dämpfungsvolumens geringfügig ver-
ändert werden (Abb. 4-31), wird das instationäre Betriebsverhalten der Turbine während 
des Messbereiches merklich beeinflusst. Bei der Auslegung der Blendenkonfiguration ist 
auf die Einhaltung des quasi-stationären Kriteriums nach Gl. 4-25 zu achten. Die Konfigu-
ration der Drosselblenden stromabwärts des Impulsdämpfers ist entsprechend des zu un-
tersuchenden Betriebsbereiches der Turboladerturbine  auszulegen. 
 
4.3.3 Einfluss der Impulsfrequenz 
Die Nockenwelle, zur Aktivierung der Auslassventile des Impulserzeugers, wird von einem 
Elektromotor mit vollvariabler Drehzahlregelung angetrieben (vgl. 7.7). Durch Regulierung 
der Nockenwellendrehzahl wird die Frequenz f der pulsierenden Heißgasströmung einge-
stellt. Die Drehzahl nNW der Auslassnockenwelle beeinflusst die Länge der Auslassdruck-
stöße und damit den Messbereich der thermodynamischen Parameter. Außerdem beein-
flusst f das Enthalpiegefälle während der quasi-stationären Zustände sowie die Gradienten 
der instationären Heißgasströmung bei gegebener Verdichterleistungsaufnahme. Die Fre-
quenz der pulsierenden Heißgasströmung wird durch das Kriterium zur Beschreibung der 
quasi-stationären Zustände nach Gl. 4-25 während des Messbereiches sowie den Be-
triebsbereich der Heißgasbrennkammer begrenzt. 
Abb. 4-34 stellt den zeitlichen Verlauf des Turbinenexpansionsverhältnisses für drei ver-
schiedene Impulsfrequenzen dar. Die mittlere Turbineneintrittstemperatur 670K(t)T03 =  
und die reduzierte Laderdrehzahl (t)n red-ATL  der drei Untersuchungen sind näherungsweise 
unverändert. Der Verdichter arbeitet nahe seiner Stopfgrenze und nimmt annähernd glei-
che Leistung auf. 
Mit sinkender Nockenwellendrehzahl verlängern sich die Auslassstöße und deren Abstän-
de. Das Laufzeug wird über einen längeren Zeitraum beschleunigt und verzögert, worauf-
hin die Drehzahlschwankungen des Turboladers deutlich zunehmen. Ferner sinkt mit ab-
nehmender Impulsfrequenz das Druckgefälle während des Messbereiches bei näherungs-
weise unveränderter Leistungsaufnahme des Verdichters. Darüber hinaus nehmen die 
Gradienten des pulsierenden Fluids ab. 






Abb. 4-34 Instationäres Turbinenexpansionsverhältnis, Variation f 
Kmin
17130(t)n red-ATL =
, konst(t)P inst-V =  
 
Die Energiezufuhr der Turbine wird von der Frequenz der instationären Strömung ent-
scheidend beeinflusst. Mit sinkender Impulsfrequenz nimmt das mittlere Turbinenexpansi-
onsverhältnisses (t)tsT,Π  im Vergleich zur höherfrequenten Turbinenbeaufschlagung ab. Bei 
hohem Druckgefälle fließt ein verhältnismäßig größerer Anteil des Massenstromes, wo-
durch die phasenbezogene Energiezufuhr mit sinkender Periodenzahl steigt. Demzufolge 
nehmen bei gleicher Verdichterleistungsaufnahme das spezifische Enthalpiegefälle ∆hT,is 
und somit die Anströmgeschwindigkeit c der Turbinenschaufeln während des Messberei-
ches ab. Mit abnehmender Nockenwellendrehzahl öffnen die Auslassventile des Impulser-
zeugers langsamer, wodurch der effektive Strömungsquerschnitt und somit der Turbinen-
massenstrom zu Beginn langsamer ansteigt. Somit sinken die Gradienten beider Flanken 
der Auslassdruckstöße. Gleichwohl wird die Abgasturboladerturbine während der quasi-
stationären Zustände bei niedrigeren Schnelllaufzahlen betrieben. 
Abb. 4-35 stellt den arithmetisch gemittelten Wirkungsgrad über der Schnelllaufzahl wäh-











Abb. 4-35 Erweiterung des Turbinenwirkungsgradkennfeldes; Variation f 
Kmin
17130(t)n red-ATL =
, konst(t)P inst-V =  
 
Mit abnehmender Frequenz f nimmt der Energiestrom je Druckstoß zu, wodurch die Dreh-
zahlschwankungen des Läufers steigen. Aufgrund seiner Trägheit folgt die Drehzahl des 
Abgasturboladers dem Druckprofil verzögert, woraufhin die Umfangsgeschwindigkeit uT-ein 
relativ zum Enthalpiegefälle phasenverschoben ist. Mit zunehmender Drehzahlschwankung 
des Turboladers nimmt uT-ein während des quasi-stationären Messbereiches mit sinkender 
Impulsfrequenz ab. Obgleich niedrigerer Enthalpiegefälle wird die Turboladerturbine wäh-
rend des Messbereiches bei vergleichbaren Laufzahlen betrieben. Einflüsse auf die arith-
metisch gemittelten Werte von ηisηm und S sind trotz starker Beeinflussung der Impulsform 
durch Frequenzänderungen der pulsierenden Heißgasströmung moderat. Die zeitlich ge-
mittelten Turbinenwirkungsgrade der instationären Untersuchungen mit verschiedenen Im-
pulsfrequenzen weichen wenig voneinander ab und bilden mit den stationären Vermes-
sungen einen parabolischen Verlauf über der Schnelllaufzahl. 
Abb. 4-36 zeigt die Einflüsse der Impulsfrequenz auf die Ermittlung des Stopfverhaltens 
der Abgasturboladerturbine. Der arithmetisch gemittelte Durchsatzkennwert wird über das 












des Gefälles während des Messbereiches wandert der Turbinenbetriebspunkt mit abneh-
mender Frequenz der pulsierenden Heißgasströmung zu niedrigeren Expansionsverhält-
nissen. Gleichzeitig steigt der Durchsatzkennwert. 
 
 
Abb. 4-36 Erweiterung des Turbinendurchsatzkennfeldes; Variation f 
Kmin
17130(t)n red-ATL =
, konst(t)P inst-V =  
 
Zur Kompensation frequenzabhängiger Drehzahlschwankungen wird das Schluckvermö-
gen der Turboladerturbine  entlang Linien konstanter reduzierter Drehzahl dargestellt. 
Gleichwohl nimmt die Umfangsgeschwindigkeit während des Messplateaus beider Para-
meter  bezüglich der Gastemperatur mit sinkender Frequenz ab (nATL-red-f=20Hz < nATL-red-
f=30Hz). Die Abnahme der reduzierten Drehzahl resultiert aus der Phasenverschiebung zwi-
schen uT-ein und ∆HT,is während des Messbereiches. Mit abnehmender Laderdrehzahl 
nATL−red erhöht sich je nach Turbinenauslegung das Durchsatzverhalten bei gleichem Turbi-
nendruckgefälle, wodurch die instationär ermittelten Durchsatzkennwerte mit sinkender 
Frequenz f höhere Werte annehmen. 
Die Frequenz der pulsierenden Heißgasströmung hat großen Einfluss auf den instationä-
ren Turbinenbetrieb. Bei unveränderter Leistungsaufnahme des Verdichters werden die 

























einflusst. Mit sinkender Periodenzahl nehmen (t)tsT,Π  bzw. das spezifische Enthalpiegefäl-
le ∆hT,is während des Messbereiches ab. Gleichzeitig nehmen die Drehzahlschwankungen 
des Läufers zu. Obgleich unterschiedlicher Absolutgeschwindigkeiten cS und Turbinenum-
fangsgeschwindigkeiten uT-ein während des Messbereiches, wird die Turbine bei vergleich-
baren zeitlich gemittelten Laufzahlen betrieben. 
Gleichwohl operiert die Turbine bei niedrigen Impulsfrequenzen kurzzeitig bei sehr niedri-
gen Schnelllaufzahlen. Aufgrund der Mittelung thermodynamischer Größen über den qua-
si-stationären Messbereich werden Einflüsse verschiedener Periodenzahlen kompensiert. 
Mit Hilfe einer optimierten Methode zur Beschreibung des Turbinenverhaltens während der 
Druckstöße, können Einflüsse der Impulsfrequenz in den Turbinenkennfeldern entspre-
chend dargestellt werden. 
 
4.3.4 Einfluss der Turbineneintrittstemperatur 
Nach Gl. 2-14 kann die isentrope Düsengeschwindigkeit cS durch die mittlere Turbinenein-
trittstemperatur beeinflusst werden. 
 
 
Abb. 4-37 Instationäres Turbinenexpansionsverhältnis, Variation (t)T03  
-1








Um die verfügbare Abgasenergie zu erhalten, müssen das ΠT,ts bzw. Tm&  gleichzeitig ange-
passt werden. Wegen der Wechselwirkungen beider Parameter können Temperaturände-
rungen durch geringe Änderung von ΠT,ts kompensiert werden. Abb. 4-37 stellt die zeitli-
chen Verläufe der total-statischen Turbinenexpansionsverhältnisse bei verschiedenen Tur-
bineneintrittstemperaturen dar. Die Verdichterleistungsaufnahme sowie die physikalische 
Drehzahl sind unverändert. Zur Kompensation der Temperaturänderung T03 zeigt die Dar-
stellung geringe Änderungen von ΠT,ts. 
Die Erhöhung von T03 resultiert bei gleicher verfügbarerer Abgasenergie in einer Zunahme 
der isentropen Düsengeschwindigkeit cS während des quasi-stationären Messbereiches. 
Folglich wird die Turboladerturbine  bei niedrigen Laufzahlen betrieben. 
Abb. 4-38 stellt den stationär ermittelten Turbinenwirkungsgrad entlang 
Kmin
16650(t)n red-ATL =  über der Schnelllaufzahl dar. Anknüpfend an die stationär gemes-
senen Eigenschaften der Strömungsmaschine werden die arithmetischen Mittel des insta-




Abb. 4-38 Erweiterung des Turbinenwirkungsgradkennfeldes; Variation (t)T03  
-1















Durch Erhöhung von T03 wird die Turboladerturbine bei konstanter Leistungsaufnahme des 
Verdichters, unveränderter mittlerer Laderdrehzahl (t)nATL  und Frequenz f der pulsierenden 
Heißgasströmung bei niedrigerer Schnelllaufzahl betrieben. Gleichwohl wird durch die Va-
riation der Turbineneintrittstemperatur die machsche Ähnlichkeit des Turbinenbetriebes 
verletzt. Mit steigender (t)T03  nimmt (t)n red-ATL  ab. Vergleichbar mit üblichen Turbinenwir-
kungsgradkennfeldern wandern die Drehzahllinien mit abnehmender Umfangsgeschwin-
digkeit zu niedrigeren Laufzahlen. 
Die Temperatur der Heißgasströmung bestimmt wesentlich die lokale Schallgeschwindig-
keit a und somit die Machzahl Ma. Störungen beeinflussen je nach Ma die Charakteristik 
der Strömung. Steigt die lokale Machzahl wird der Wirkungsgrad der Strömungsmaschine 
beeinträchtigt. 
Nimmt die Temperatur der Heißgasströmung ab, verringert sich die lokalen Schallge-
schwindigkeiten. Gleichzeitig steigen das Turbinenexpansionsverhältnis und damit die lo-
kale Strömungsgeschwindigkeit bei gleichbleibender Leistungsaufnahme des Verdichters. 
Die lokale Machzahl bzw. Strömungsverluste nehmen zu. Turbinenwirkungsgradkennfelder 
können entlang Linien konstanter Drehzahl durch Variation der Turbineneintrittstemperatur 
nicht belastbar ermittelt werden, da Einflüsse der Machzahl auf thermodynamische Eigen-
schaften des Fluids sehr groß sind. Wird hingegen die reduzierte Drehzahl konstant gehal-
ten, ändert sich der Verdichterbetriebspunkt, der ebenfalls Einfluss auf die Turbinenunter-
suchung hat (vgl. 7.5). 
Abb. 4-39 stellt die Auswirkungen der Turbineneintrittstemperatur auf das Schluckverhalten 
der Turbine dar. Die reduzierte Laderdrehzahl der stationären Untersuchung entspricht 
nATL-red der instationären Turbinenvermessung bei einer mittleren Turbineneintrittstempera-
tur 770K(t)T03 =  (Rechteck). Mit sinkender Gastemperatur steigt nATL-red und das Schluck-
verhalten der Turbine nimmt bei gleichem Gefälle ab. Mit steigenden lokalen Machzahlen 
nehmen Strömungsverluste zu, wodurch sich der Durchsatzkennwert der Turbine bei ent-
sprechendem Enthalpiegefälle verringert. 
Lokal erreicht die Strömung früher Schallgeschwindigkeit, wodurch örtlich keine weitere 
Geschwindigkeitserhöhung möglich ist. Bei annähernd gleichem Turbinenexpansionsver-
hältnis verringert sich das Schluckvermögen und somit der Massendurchsatz mit sinkender 
Temperatur der pulsierenden Heißgasströmung. CFD Berechnungen von Radialturbinen 
zeigen gleiche Einflüsse der Strömungstemperatur auf das Durchsatzverhalten der Strö-
mungsmaschine. 
 





Abb. 4-39 Erweiterung des Turbinendurchsatzkennfeldes; Variation (t)T03  
-1
ATL 185000min(t)n = , konst(t)P inst-V = , f=25Hz 
 
Zur Erweiterung der Turbinenkennfelder eignet sich die Variation der Turbineneintrittstem-
peratur nicht. Entgegen vergangener Untersuchungen /100/ stellt die Änderung-(t)T03  trotz 
Reduzierung entsprechender Parameter keine sinnvolle Methode zur Erweiterung der Tur-
binenkennfelder bei instationärer Turbinenbeaufschlagung dar. Aufgrund des signifikanten 
Einflusses der Strömungsmachzahl auf thermodynamische Eigenschaften des Fluids sowie 
Strahlung und Konvektion und der einhergehenden Beeinflussung der Vermessung sollte 
die mittlere Temperatur der Heißgasströmung während der Untersuchungen nicht verän-
dert werden. Zur Übertragbarkeit der Messergebnisse auf den Motorbetrieb, sollte das 
Temperaturniveau der instationären Turbinenanalyse den Randbedingungen des Abgas-
turboladers im Motorbetrieb gleichkommen. 
 
4.3.5 Anbindung 
In den vorangegangenen Abschnitten 4.3.1 bis 4.3.4 werden Methoden vorgestellt, mit de-
ren Hilfe Massendurchsatz- und Wirkungsgradkennfelder von Radialturbinen in motorrele-




























nen. Zur vollständigen Beschreibung thermodynamischer Eigenschaften von Abgasturbo-
laderturbinen entlang spezifischer Drehzahllinien werden Ergebnisse der instationären Me-
thode mit stationären Vermessungen verbunden. Belastbare Interpolationen der Turbinen-
kennfelder erfordern geringe Abstände zwischen den einzelnen Messpunkten. Die be-
schriebenen Methoden zur instationären Turbinenuntersuchung werden kombiniert, um die 
Turbinencharakteristik im Motorbetrieb fein aufgelöst und zuverlässig beschreiben zu kön-
nen. Die mittlere Turbineneintrittstemperatur sollte aufgrund von Machzahleinflüssen, 
Strahlung und Konvektion  unverändert bleiben und dem Niveau motorrealistischer Abgas-
strömung entsprechen. Zur Beschreibung des Turboladerverhaltens entlang einer Linie 




Abb. 4-40 Erweiterung des Turbinenwirkungsgradkennfeldes; Variation 





Abb. 4-40 stellt den Turbinenwirkungsgrad ηisηm über der Schnelllaufzahl S bei einer mittle-
ren reduzierten Laderdrehzahl Kmin1 6650(t)n red-ATL =  und Turbineneintrittstemperatur 
770K(t)T03 =  dar. Zur Analyse der Turboladerturbine in motorrelevanten Betriebsbereichen 









dichters limitiert sind, durch instationäre Untersuchungen ergänzt. Zur Erweiterung wird die 
Turboladerturbine mit pulsierender Heißgasströmung und niedriger Druckamplitude beauf-
schlagt (AΠ=0.6 bis 1). Ausgehend von der stationären Turbinenuntersuchung bei maxima-
ler Verdichterleistung wird die Leistungsaufnahme des Verdichters sukzessive erhöht. 
Gleichzeitig nimmt die Amplitude AΠ der pulsierenden Strömung von 0.6 nahe der Verdich-
terpumpgrenze bis 1 nahe der –stopfgrenze zu. Mit zunehmendem Enthalpiegefälle über 
die Turboladerturbine steigt die isentrope Düsengeschwindigkeit cS, wodurch der Turbi-
nenwirkungsgrad während der Messbereiche bei schrittweise abnehmender Laufzahl ge-
messen wird (Dreiecke). Im nächsten Schritt wird der Verdichter erneut nahe seiner Pump-
grenze betrieben, jedoch nun mit erhöhter Amplitude AΠ=1 der pulsierenden Gasströmung. 
Aufgrund zunehmender Auslassdruckstöße nimmt die Beschleunigungsleistung des Läu-
fers zu, wodurch die Turbine bei vergleichsweise niedrigen Laufzahlen untersucht werden 
kann. Der Verdichtermassenstrom wird nun erneut sukzessive erhöht. Dadurch nimmt die 
Leistungsaufnahme der Arbeitsmaschine und gleichzeitig die Amplitude der pulsierenden 
Strömung bis auf AΠ=1.7 nahe der maximalen Leistungsaufnahme des Verdichters zu. Die 
Turboladerturbine muss mehr Leistung zur Verfügung stellen, in Folge dessen das verfüg-
bare Gefälle ∆HT,is steigt. Der Wirkungsgrad der Turboladerturbine kann während der tem-
porären quasi-stationären Zustände bei zunehmenden niedrigeren Schnelllaufzahlen un-
tersucht werden (Quadrate). 
Die Erweiterung des Turbinenwirkungsgradkennfeldes kann aufgrund der guten Regelbar-
keit der Verdichterleistung in sehr feinen Schritten erfolgen. Zuverlässige Interpolationen 
zwischen den Messpunkten in motorrelevanten Betriebsbereichen sind möglich. 
Abb. 4-40 stellt die Anbindung der instationären Turbinenuntersuchung mit verschiedenen 
Druckamplituden (AΠ-max, AΠ-min) an die standardmäßig stationäre Ermittlung dar. Der Ver-
lauf der Linie konstanter mittlerer Laderdrehzahl 
red-ATLn  beschreibt einen stetig paraboli-
schen Verlauf des Turbinenwirkungsgrad über der Laufzahl. 
Abb. 4-41 beschreibt den Durchsatzkennwert der Turboladerturbine in Abhängigkeit des to-
tal-statischen Turbinenexpansionsverhältnisses ΠT,ts entlang red-ATLn =konst. Die Schluckli-
nie beschreibt einen stetigen Verlauf des Durchsatzkennwertes über dem Druckgefälle 
ΠT,ts. Die instationären Untersuchungen knüpfen an die standardmäßig stationären Turbi-
nenvermessungen an, wodurch das Schluckverhalten der Strömungsmaschine in den mo-
torrelevanten Betriebsbereichen beschrieben wird. 
 





Abb. 4-41 Erweiterung des Turbinendurchsatzkennfeldes; Variation 





Zusätzlich zur Variation der Leistungsaufnahme des Verdichters können die Turbinenkenn-
felder durch Änderung der Beschleunigungsleistung erweitert werden. Diese wird in erster 
Linie durch die Amplitude der pulsierenden Heißgasströmung beeinflusst. Durch sukzessi-
ve Amplitudenerhöhung können die Kennfelder entlang Linien konstanter Drehzahl zu 
niedrigen Laufzahlen erweitert werden. Wirkungsgradsprünge aufgrund von betriebspunkt-
abhängigen Wärmestromeinflüssen auf den Verdichterwirkungsgrad können durch feine 
Abstufung der Amplitude AΠ minimiert werden. Kombinierte Variationen der Druckamplitu-
de der instationären Gasströmung und des mittleren Turbinenexpansionsverhältnisses mit 
Hilfe der Verdichterleistungsaufnahme ermöglichen die Ermittlung erweiterter Turbinen-
kennfelder mit hoher Auflösung, was verlässliche Interpolationen ermöglicht. Die instatio-
näre Messmethode beschreibt eine gleichförmige und fein aufgelöste Synthese mit den 
standardmäßig stationären Messdaten und resultiert in stetigen und glatten Turbinenkenn-
feldern. Große Bereiche des Turbinenbetriebes an modernen Hubkolbenmotoren können 
untersucht und thermodynamische Eigenschaften der Strömungsmaschine in diesen Be-
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5 Ergebnisse der Untersuchungen 
Mit Hilfe der vorgestellten Messmethode, welche auf der Ausnutzung zusätzlicher Be-
schleunigungsleistung beruht, können Turbinenkennfelder gegenüber der stationären Ve-
rmessung deutlich erweitert werden. Instationäre und stationäre Untersuchungen bilden ei-
ne Synthese und ermöglichen belastbare Interpolationen zur Beschreibung des dynami-
schen Turboladerverhaltens in motorrelevanten Betriebsbereichen. Am Beispiel eines spe-
zifischen Versuchsladers der Firma Continental (vgl. Tabelle 7-2) wird das Betriebsverhal-
ten der Abgasturboladerturbine bei niedrigen Schnelllaufzahlen analysiert. Auf Grundlage 
erweiterter Turbinenkennfelder können Aufladeaggregate ideal auf Verbrennungsmotoren 
angepasst und Agilität sowie Effizienz der Pkw-Antriebe optimiert werden. 
Abb.5-1 stellt das erweiterte Turbinenwirkungsgradkennfeld im Vergleich zum numerisch 
berechneten Turbinenbetrieb mittels GT-Power an einem abgasturboaufgeladenen Zweizy-
linder Versuchsmotor dar. Der Wirkungsgradverlauf mit den Kreissymbolen beschreibt das 
standardmäßig stationär ermittelte Turbinenkennfeld, die Rechteck- und Dreiecksymbole 
stellen die Kennfelderweiterung mit Hilfe der entwickelten Messmethode dar. Der Ver-
suchsmotor wird stationär bei einer Motordrehzahl neng=1500min
-1 und einem effektiven 
Mitteldruck BMEP=17bar (Volllast) betrieben (vgl. 7.1). Das Wastegate ist vollkommen ge-
schlossen, sodass der gesamte Abgasmassenstrom durch die Turboladerturbine geleitet 
wird. Die arithmetisch gemittelte reduzierte Turboladerdrehzahl entspricht im Motorbetrieb 
Kmin
16000(t)n red-ATL = . Die numerische Berechnung des dynamischen Turbinenverhal-
tens am Verbrennungsmotor basiert in der Motorprozessrechnung auf den stationär ermit-
telten Turbinenkennfeldern, wodurch zwischen Simulations- und Versuchsergebnissen re-
sultieren. Die Erweiterung der Kennfelder erfolgt durch sukzessive Variation des mittleren 
Turbinenexpansionsverhältnisses und der Amplitude der pulsierenden Heißgasströmung 
(vgl. 4.3.5). 
Ungenaue Extrapolationen mittels der Simulationssoftware bei niedrigen Laufzahlen führen 
zu signifikanten Unterschieden der numerischen Beschreibung des Turboladerverhaltens 
im Motorbetrieb gegenüber den Messergebnissen (vgl. 2.3). 
Durch die messtechnische Erweiterung des Wirkungsgradkennfeldes wird der überwiegen-
de Bereich des Turbinenbetriebes am stoßaufgeladenen Hubkolbenverbrennungsmotor 
definiert. Dadurch ist eine optimale numerische Untersuchung des Turboladers unter mo-
torrealistischen Betriebsbedingungen möglich. 
 




Abb.5-1 Turbinenbetrieb im erweiterten Turbinenwirkungsgradkennfeld 
 
Zur Beschreibung thermodynamischer Eigenschaften der Turboladerturbine  in motorrele-
vanten Betriebsbereichen wird in der Motorprozesssimulation zwischen Messdaten interpo-
liert oder entsprechend extrapoliert. Interpolationen beschreiben bei entsprechender Da-
tenmenge die Charakteristik der Strömungsmaschine im Gegensatz zu Extrapolationen 
genau. Die Extrapolation des Turbinenwirkungsgrades basiert auf allgemeinen physikali-
schen Charakteristiken von Strömungsmaschinen. Ohne entsprechende Messdaten kön-
nen thermodynamische Eigenschaften spezifischer Turbolader in Bereichen niedriger 
Schnellaufzahlen nicht ausreichend genau beschrieben werden. Wegen des überwiegen-
den Abgasenthalpietransports in diesen Betriebsbereichen ist deren Untersuchung für die 
Analyse des Turboladerbetriebes am Verbrennungsmotor essentiell. Darüber hinaus liefert 
die instationäre Analyse sehr wichtige Informationen für die Entwicklung innovativer Turbi-
nen über ihre Charakteristik in motorrelevanten Betriebsbereichen. 
Neben dem Wirkungsgradverhalten sind Untersuchungen des Schluckvermögens der Tur-
boladerturbine  in diesen Betriebsbereichen notwendig, um eine optimale Anpassung der 
Strömungsmaschinen an den Hubkolbenverbrennungsmotor vornehmen zu können. Abb. 
5-2 stellt die Schlucklinie der Turboladerturbine  im Vergleich zum Turbinenbetrieb an dem 
Zweizylinder Versuchsmotor dar. Die neue Messmethode ermöglicht eine zuverlässige In-
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binenbetriebes. Die extrapolierten Bereiche können durch die Erweiterung des Kennfeldes 
deutlich reduziert werden. 
 
 
Abb. 5-2 Turbinenbetrieb im erweiterten Turbinendurchsatzkennfeld 
 
Mit Hilfe des definierten Druckprofils und geeigneter schneller Messtechnik zur instationä-
ren Ermittlung aller notwendigen Messgrößen, kann die Turboladerturbine in den für den 
Motorbetrieb bedeutsamen Bereichen betrieben und untersucht werden. 
 
Zur Bewertung der instationären Messmethode werden die erweiterten Kennfelder zur dy-
namischen Beschreibung des Turboladerverhaltens in der 1D-Simulationsrechnung ange-
wandt. Basierend auf den zusätzlichen Messdaten wird das Turbinenkennfeld in der Simu-
lationssoftware extrapoliert und das Abgasturboladerverhalten bei pulsierender Beauf-
schlagung numerisch beschrieben. Die Ergebnisse werden mit Simulationsrechnungen auf 
Grundlage der Standardkennfelder verglichen. Die Berechnungsergebnisse werden Resul-
taten äquivalenter, instationärer Untersuchungen am erweiterten Prüfstand gegenüberge-
stellt. 
Abb.5-3 zeigt zwei repräsentative Drehzahllinien der Turbinenwirkungsgradkennfelder, 
welche auf Grundlage der Messdaten durch die Motorprozesssoftware erstellt werden. Die 
Darstellung beschreibt den Turbinenwirkungsgrad ηT in Abhängigkeit des Expansionsver-
Turbinenbetrieb 
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hältnisses entlang zweier Drehzahllinien für den gesamten Motorbetrieb. Der gestrichelte 
bzw. punktierte Verlauf charakterisiert die Turbineneigenschaften auf Basis der Standard-
kennfeder, welche durch kreisrunde Messpunkte dargestellt werden. Basierend auf der 
Erweiterung des Wirkungsgradkennfeldes, welche durch die Quadrate in der Abbildung 
beschrieben werden, nimmt der Turbinenwirkungsgrad bei hohen ΠT,ts gegenüber den 
Standardkennfeldern ab (durchgehende bzw. strichpunktierte Linie). Bei Turbinenexpansi-
onsverhältnissen ΠT,ts=3 sinkt der Turbinenwirkungsgrad aufgrund der zusätzlichen Mess-




Abb.5-3 Extrapolierte Wirkungsgradkennfelder auf Basis von stationären und insta-
tionären Untersuchungen (T03=770K) 
 
Darüber hinaus werden Kennfeldbereiche niedriger Druckgefälle durch die zusätzlichen 
Messpunkte der instationären Untersuchung bei hohen Turbinenexpansionsverhältnissen 
beeinflusst. Aufgrund der Extrapolationsmethode der Software werden Parameter in Berei-
chen beeinflusst, die von den zusätzlichen Messpunkten nicht betroffen sind (vgl. /94/). Da 
der Energiefluss in diesen Betriebsbereichen niedrig ist, sind Auswirkungen thermodyna-
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Neben dem Wirkungsgradkennfeld wird in Abb. 5-4 das Schluckverhalten der Turbine auf 
Basis der stationär und instationär ermittelten Messdaten in den motorrelevanten Betriebs-
bereichen dargestellt. Grundsätzlich nimmt das Durchsatzverhalten durch die zusätzlichen 
instationär ermittelten Messpunkte zu. Bei hohen Turbinenexpansionsverhältnissen 
(ΠT,ts=3) steigt der Durchsatzkennwert aufgrund der zusätzlichen Messdaten (Quadrate) 




Abb. 5-4 Extrapolierte Durchsatzkennfelder auf Basis von stationären und instatio-
nären Untersuchungen (T03=770K) 
 
Zur Beurteilung der Messmethode werden 1D-Simulationsrechnungen auf Grundlage der 
erweiterten und der Standardkennfelder der Turboladerturbine  durchgeführt. Die Resultate 
der Simulationsrechnungen werden mit den entsprechenden Messergebnissen verglichen. 
Verschiedene instationäre Randbedingungen der Turboladerturbine  (ΠT,ts(t), T03(t) und 
nATL(t)) werden in den Simulationsrechnungen entsprechend repräsentativer äquivalenter 
Messungen definiert. 
Die Bewertung der stationär und instationär ermittelten Turbinenkennfelder erfolgt ähnlich 
der nach K. Zinner definierten Beiwerte zur Beschreibung von Einflüssen pulsierender Zu-
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die arithmetischen Mittelwerte des numerisch berechneten Turbinenmassenstromes 
Tm&  
und der Verdichterleistung 
VP  ermittelt und mit äquivalenten Größen repräsentativer Mes-
sungen verglichen. 
Abb. 5-5 zeigt den Einfluss der Kennfelderweiterung auf die Genauigkeit der numerischen 
Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens in GT-Power. 
 
 
Abb. 5-5 Vergleich zwischen Simulations- und Messergebnissen am erweiterten 
Heißgasprüfstand, 
Kmin
16650(t)n red-ATL = , f=25Hz 
 
Die Abbildung stellt auf beiden Ordinatenachsen die Quotienten aus berechneter und äqui-
valenter gemessener Größen dar. Auf der linken Ordinate wird das Verhältnis zwischen der 
Verdichterleistung 
i-VP  aufgetragen. Der Quotient aus den arithmetisch gemittelten Turbi-
nenmassenströmen 
i-Tm&  wird auf der rechten Ordinate abgebildet. Die untersuchten Turbi-
nenbetriebszustände werden anhand des mittleren, total-statischen Turbinenexpansions-
verhältnisses 
tsT,Π  auf der Abszisse dargestellt. Die Turbinenbetriebspunkte entsprechen 
den in Abschnitt 4.3.1 diskutierten Untersuchungen. Zur instationären Untersuchung nied-
riger Turbinenexpansionsverhältnisse wird der Radialverdichter nahe seiner Pumpgrenze 
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feldmitte bis Stopfgrenze) werden höhere Enthalpiegefälle über die Turboladerturbine  un-
tersucht. 
Die gestrichelten Kurven bilden die Quotienten der Resultate aus Simulationsrechnungen 
auf Basis der Standardkennfelder und äquivalenter Messungen ab. Durchgehende Verläu-
fe beschreiben die Ergebnisse unter Verwendung erweiterter Turbinenkennfelder. Die 
Kreissymbole stellen die Quotienten der Durchsätze dar, die Dreiecksymbole beziehen 
sich auf die Verhältnisse der arithmetisch gemittelten Verdichterleistung. 
Unter Verwendung erweiterter Turbinenkennfelder nehmen Abweichungen zwischen Re-
sultaten aus Simulationsrechnungen und äquivalenten Messungen gegenüber Standard-
kennfeldern deutlich ab. Das dynamische Verhalten der Abgasturboladerturbine wird auf 
Basis der erweiterten Turbinenkennfelder numerisch genauer beschrieben. 
Unabhängig von den verwendeten Turbinenkennfeldern sind die 1D-berechneten Parame-
ter 
i-Tm&  und -iVP  niedriger als die gemessenen Größen. 
 




sim < , mit i= i-Tm&  oder i-VP  
 
Grundsätzlich gilt im betrachteten Betriebsbereich nach Gl. 5-1, dass für eine Variable i 
das Verhältnis zwischen der numerisch berechneten und gemessenen Größe 
gemsim ii  un-
ter pulsierender Beaufschlagung kleiner als eins ist. Auf Grundlage instationär ermittelter 
Kennfelder sind 
gemsim ii  jedoch deutlich größer als auf Basis von Standardkennfeldern. 
Abweichungen zwischen numerisch beschriebenen und gemessenen Parametern sind un-
ter Verwendung zusätzlicher Messdaten unverkennbar geringer (Gl. 5-2). 
 
Gl. 5-2  1~
i
i






sim <  
 
Gleichwohl sind die Verläufe von 
i
gem-Tsim-T mm &&  und 
i
gem-Vsim-V PP  über tsT,Π  unabhängig 
von den verwendeten Turbinenkennfeldern monoton fallend. Die negativen Gradienten 
nehmen mit dem Expansionsverhältnis ab. Die Abweichungen zwischen Simulations- und 
Versuchsergebnissen nehmen mit zunehmendem Druckgefälle und Amplituden zu. Mit 
steigenden Druckstößen der pulsierenden Turbinenströmung wird die Strömungsmaschine 
verstärkt in unzureichend gemessenen Bereichen betrieben. Aufgrund des hohen Enthal-
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pietransportes in diesen Betriebsbereichen nimmt die Genauigkeit der numerischen Be-
schreibung des dynamischen Turboladerverhaltens ab. 
Ferner ist 
standgem-Tsim-T
mm &&  im Vergleich zu den Quotienten der Verdichterleistung kleiner. 
Die Abweichungen zwischen den numerisch berechneten und gemessenen Massenströ-
men sind folglich größer als Unterschiede zwischen den Leistungen 
i-VP  (Gl. 5-3). Auf Ba-
sis der Standardkennfelder werden Massendurchsätze des spezifischen Abgasturboladers 
bei hohem Enthalpiegefälle in der Simulationsrechnung zu niedrig berechnet. Gleichzeitig 
wird der Turbinenwirkungsgrad ηT zu hoch ermittelt. Bezüglich der Turbinenleistung wer-
















Gl. 5-3 gilt ebenfalls unter Verwendung der erweiterten Turbinenkennfelder. 
Die Vergleiche zwischen den Resultaten verschiedener Simulationsrechnungen und den 
äquivalenten Versuchsergebnissen zeigen, dass auf der Basis von erweiterten Turbinen-
kennfeldern das dynamische Turboladerverhalten numerisch genauer beschrieben wird. 
 
Auf Grundlage der erweiterten Messungen thermodynamischer Eigenschaften der Turbo-
laderturbine können die Charakteristiken von Verdichter und Turbine optimal auf den Mo-
torbetrieb angepasst werden /4/. Mit Hilfe von exakteren Berechnungen der Interaktionen 
zwischen dem Aufladeaggregat und der Verbrennungskraftmaschine können Effizienz und 
Agilität des Pkw-Antriebes deutlich verbessert werden. 
Zusammenfassung und Ausblick 
___________________________________________________________________________ 
 119 
6 Zusammenfassung und Ausblick 
Downsizing und Abgasturboaufladung mit konsequenter Nutzung der Stoßaufladung sind 
Schlüsseltechnologien zukünftiger Pkw-Antriebe, um Ansprüche an Effizienz, Agilität und 
Emissionen zu erfüllen. Zunehmend dynamische Betriebszustände der Abgasturbolader-
turbinen führen zu neuen Herausforderungen im Turbinendesign und in der Optimierung 
von Interaktionen zwischen dem Hubkolbenverbrennungsmotor und dem Aufladeaggregat. 
Die Entwicklung von Abgasturboladern und deren Anpassungen an Verbrennungsmotoren 
erfolgen überwiegend auf Grundlage von messtechnisch ermittelten Kennfeldern beider 
Strömungsmaschinen des Aufladeaggregates. Diese werden nach dem "Turbocharger Gas 
Stand Test Code SAE J1826" an stationär betriebenen Heißgasprüfständen ermittelt. Auf-
grund der hohen Abgastemperatur und einhergehenden Strahlung des Turbinengehäuses 
und des konvektiven Wärmestroms kann die Turbine nicht als adiabat angesehen werden. 
Aus diesem Grund wird ein Leistungsgleichgewicht zwischen Turbine und Verdichter an-
gestrebt um den Turbinenwirkungsgrad ermitteln zu können. Dadurch werden mechani-
sche Verluste des Turboladers implizit im Turbinenwirkungsgrad berücksichtigt. Die ge-
messenen Turbinenkennfelder beschreiben wegen des eingeschränkten Betriebsbereiches 
des Verdichters nicht den gesamten motorrelevanten Betriebsbereich der Turbine. Unter-
suchungen an einem 2Zylinder Versuchsmotor zeigen, dass Turboladerturbinen im Motor-
betrieb überwiegend in Bereichen niedriger Schnelllaufzahlen betrieben werden. Aufgrund 
des hohen Enthalpiestromes wird der Motorbetrieb von der Turbinencharakteristik in jenen 
Betriebszuständen signifikant beeinflusst. Ohne besondere Maßnahmen können diese 
Turbinenbetriebsbereiche nicht untersucht werden. Die Entwicklung und Optimierung inno-
vativer Turbinen erfordert Kenntnisse über diese Betriebsbereiche. 
Zur Untersuchung von Wechselwirkungen zwischen aufgeladenen Verbrennungsmotoren 
und Aufladesystemen stellt die Motorprozessrechnung eine wichtige Technologie in der 
Motorenentwicklung dar. Die numerische Beschreibung des Turboladerverhaltens im Mo-
torbetrieb mit Hilfe der Simulationsrechnung erfolgt ebenfalls auf Basis von gemessenen 
Turboladerkennfeldern. Aufgrund des eingeschränkten Messbereiches der Turbinenkenn-
felder werden diese extrapoliert, um das dynamische Turboladerverhalten im Motorbetrieb 
numerisch beschreiben zu können. Berechnungen stationärer und transienter Motorpro-
zesse sind auf Grundlage stationär ermittelter Kennfelder nicht ausreichend genau. Auf-
grund der Leistungsbilanz, welche zur Ermittlung des Turbinenwirkungsgrades eingestellt 
wird, und der einhergehenden Berücksichtigung mechanischen Verluste im Turbinenwir-
kungsgrad können numerische Untersuchungen des Turboladerverhalten im Motorbetrieb 
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auf Grundlage stationär ermittelter Kennfelder zu ungenauen Ergebnissen führen. Die Ext-
rapolation dieser Turbinenkennfelder beschreibt oftmals das thermodynamische Veralten 
des Turboladers in motorrelevanten Betriebsbereichen unzuverlässigen. Gleichwohl zeigen 
Untersuchungen, dass die quasi-stationäre Berechnungsmethode heutiger Simulations-
programme auf Grundlage geeigneter Turboladerkennfelder ein gutes Verfahren zur Be-
schreibung des dynamischen Verhaltens von Turboladerturbinen darstellt. 
 
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wird eine Systematik entwickelt, mit der Wirkungsgrad- 
und Massendurchsatzkennfelder von Pkw-Turboladerturbinen erweitert werden, indem die 
Strömungsmaschine instationär betrieben und untersucht wird. Durch Schaffung motorrea-
listischer Betriebsbedingungen des Turboladers hat dieses Verfahren das Potential Turbo-
laderkennfelder die am stationären Heißgasprüfstand ermittelt wurden sinnvoll zu ergän-
zen. Mit Hilfe einer zusätzlichen Versuchseinrichtung, zur Erzeugung einer pulsierenden 
Heißgasströmung, wird die Abgasturboladerturbine an einem standardmäßigen Heißgas-
prüfstand kontinuierlich beschleunigt und verzögert. Durch Beaufschlagung der Turbola-
derturbine mit definiert pulsierendem Heißgas wird zusätzlich Beschleunigungsleistung des 
Läufers ausgenutzt, wodurch der Abgasturbolader in motorrelevanten Betriebsbereichen 
vermessen und analysiert werden kann. Im Wesentlichen besteht der entwickelte Prüf-
stand aus einem Impulserzeuger und einem Impulsdämpfer, welcher die Heißgasbrenn-
kammer gegen Reflexionswellen abgesichert und die pulsierende Heißgasströmung maß-
geblich beeinflusst. Mit Hilfe eines geeigneten Druckverlaufes werden temporär stationäre 
Strömungsbedingungen erzeugt, sodass thermodynamische Zustände in der Turbine 
messtechnisch verlässlich beschrieben werden können. Das zur instationären Untersu-
chung des dynamischen Abgasturboladerverhaltens notwendige Druckprofil wird durch 
akustische und gasdynamische Abstimmung des Impulsdämpfers und des Impulserzeu-
gers erreicht. Ferner werden Machzahlen, Wärmeströme, Axialschübe und weitere Rand-
bedingungen mit Einfluss auf die Untersuchung des Turbinenbetriebes den Verhältnissen 
am Verbrennungsmotor angepasst. Somit sind die Messergebnisse zur Charakterisierung 
des Aufladeaggregates verlässlich auf den Motorbetrieb übertragbar. 
Die dazu notwendige Messtechnik wird für den spezifischen Anwendungsbereich entwi-
ckelt und weiterentwickelt, sodass zuverlässige Messergebnisse gewonnen werden. Zur 
instationären Vermessung der Turbine werden das total-statische Expansionsverhältnis, 
die Totaltemperatur am Turbineneintritt sowie der Turbinenmassenstrom und die Turbola-
derdrehzahl mit hohen Abtastraten ermittelt. Darüber hinaus wird der instationäre Verdich-
terbetrieb im stationär ermittelten Verdichterkennfeld auf Grundlage schneller Laderdruck- 
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und Drehzahlmessungen entsprechend interpoliert. Die Temperaturschwankungen werden 
mittels einer Kompensationstechnik auf Grundlage zweier schneller Temperatursignale 
ermittelt. Der instationäre Turbinenmassenstrom wird mit Hilfe einer stromaufwärts der 
Turbine positionierten, kalibrierten Messdüse gemessen. 
Parallel wird ein entsprechendes Berechnungsmodell des erweiterten Prüfstandes entwi-
ckelt, womit Messgrößen plausibilisiert und die numerische Beschreibung des Turbolader-
verhaltens untersucht werden kann. 
Abb.6-1 stellt exemplarisch einen definierten Druckverlauf p32 am Turbineneintritt mit ent-
sprechendem quasi-stationären Messbereich dar. Ferner zeigt die Abbildung, dass der in-
stationär berechnete Turbinenwirkungsgrad ηisηm über der Schnelllaufzahl S eine Hystere-
se beschreibt. Aufgrund von Füll- und Entleereffekten während der steigenden und fallen-
den Flanke des Druckprofils können Charakteristiken der Strömungsmaschine in jenen Be-
reichen messtechnisch nicht eindeutig beschrieben werden. Während des Messplateaus 
stellen sich kurzzeitig quasi-stationär Zustände ein, woraufhin phasenkorrigierte Messgrö-
ßen die Strömung in den Schaufelkanälen der Turbine zuverlässige beschreiben. Thermo-
dynamische Eigenschaften der Strömungsmaschine können zu dieser Zeit verlässlich un-
tersucht und in motorrelevanten Betriebsbereichen belastbar dargestellt werden. 
 
 
Abb. 6-1 Druckverlauf am Turbineneintritt und instationärer Turbinenwirkungsgrad 





Während des Messbereiches können Turbineneigenschaften entsprechend des instationä-
ren Druckverlaufes in einem Messpunkt untersucht werden. Mit Hilfe eines geeigneten Kri-
teriums werden quasi-stationäre Zustände und damit eine verlässliche Beschreibung der 
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dem Verdichterbetriebspunkte das instationäre Druckprofil variiert. Durch Variation der 
Gradienten, der Amplituden oder der Frequenz der pulsierenden Heißgasströmung, kann 
die Beschleunigungsleistung des Laders und somit die Aufnahme der Turbinenleistung an-
gepasst werden. Die Turbineneintrittstemperatur wird im Mittel entsprechend des Motorbe-
triebes am Prüfstand eingestellt. Durch Kombination verschiedener Methoden zur instatio-
nären Turbinenuntersuchung können Wirkungsgrad- und Massendurchsatzkennfelder mit 
hoher Abtastrate erweitert werden, wodurch solide Interpolationen des Turbinenkennfel-
ders bei niedrigen Laufzahlen möglich sind. Die instationäre Messmethode bildet eine Syn-
these mit stationären Turbinenvermessungen und deckt einen Großteil des Turbinenbe-
triebes an aufgeladenen, modernen Hubkolbenverbrennungsmotoren ab. 
Messergebnisse vom erweiterten Prüfstand werden mit Resultaten von äquivalenten 1D-
Simulationsrechnungen verglichen. Berechnungsergebnisse unter Verwendung erweiterter 
Messdaten werden Resultaten auf Grundlage der Standardkennfelder gegenübergestellt. 
Die Ergebnisse zeigen bezüglich Messergebnissen eine sehr gute numerische Beschrei-
bung des dynamischen Turboladerverhaltens auf Basis erweiterter Turbinenkennfelder. Auf 
Grundlage dieser Kennfelder können Interaktionen zwischen dem Verbrennungsmotor und 
dem Aufladeaggregat numerisch genauer berechnet und untersucht werden, wodurch der 
Turbolader optimal auf den Motor angepasst werden kann. Dies ermöglicht eine Steige-
rung der Effizienz turboaufgeladener Pkw-Antriebe, besonders bei niedrigen Motordreh-
zahlen. Erweiterte Messergebnisse erlauben die Entwicklung und Analyse innovativer Ab-
gasturbolader, welche im Hinblick auf ihren Einfluss auf das Betriebsverhalten des Ver-
brennungsmotors optimiert werden können. Durch ideale Anpassungen des Aufladesys-
tems können Effizienz, Dynamik und Leistungsverhalten aufgeladener Verbrennungsmoto-
ren verbessert und Abgasemissionen reduziert werden. 
 
Zunehmend strengere gesetzliche und kundenspezifische Anforderungen an moderne auf-
geladene Pkw-Antriebe erfordern optimale Nutzung der Abgasenthalpie sowie Anpassung 
von Aufladeaggregat und Verbrennungsmotor. Zur verbesserten Nutzung des Enthalpiege-
fälles im Abgas eines stoßaufgeladenen Downsizingmotors, sind hohe Wirkungsgrade der 
Turboladerturbine während eines Enthalpiestoßes bei gleichzeitig niedriger Massenträgheit 
des Aggregates sinnvoll. 
Aufgrund der sehr hohen Drehzahlen eines Pkw-Turboladers, sind die Schaufeln derzeiti-
ger Radialturbinen aus Festigkeitsgründen auf radial endenden Strahlen konstruiert, um 
den hohen Fliehkräften Stand zu halten. Die Anpassung der Eintrittskanten einer Radial-
turbine an das Geschwindigkeitsdreieck während eines Druckstoßes ist somit bedingt mög-
Zusammenfassung und Ausblick 
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lich. Um die verfügbare Energie im Abgas während eines Auslassdruckstoßes optimal nut-
zen zu können, kann der radialen Anströmung der Turbine ein axialer Anteil ergänzt wer-
den (Radial-Axial-Turbine /66/). Zur Nutzung dieser Geschwindigkeitskomponente wird die 
Eintrittskante der Turbinenschaufel entsprechend axial modifiziert, ohne die Festigkeit der 
Strömungsmaschine nachhaltig zu beeinträchtigen. Durch Anpassung der Schaufel an das 
Geschwindigkeitsdreieck während eines Auslassdruckstoßes kann der Wirkungsgrad bei 
niedrigen Schnelllaufzahlen optimiert werden. Zusätzlich haben Axialturbinen ein tendenzi-
ell höheres Schluckvermögen, wodurch die Radgröße im Vergleich zur Radialturbine redu-
ziert und das Massenträgheitsmoment herabgesetzt werden kann. Im Vergleich zu Radial-
turbinen haben Radial-Axial-Turbinen thermodynamisch signifikant unterschiedliche Eigen-
schaften. Zur Entwicklung und Untersuchung der Charakteristik solcher innovativer sowie 
herkömmlicher Turbinendesigns ist die Vermessung und Analyse des Aufladeaggregates 





In den folgenden Abschnitten werden experimentelle und numerische Grundsatz-
untersuchungen zum dynamischen Turboladerverhalten in motorrelevanten 
Betriebsbereichen diskutiert. Die Untersuchungen dienen zum Verständnis des 
instationären Turbinenbetriebes an modernen, aufgeladenen Pkw-Motor sowie der 
Argumentation verschiedener Annahmen zur Entwicklung der in dieser Arbeit vorgestellten 
Methoden. 
 
7.1 Die Turboladerturbine im Motorbetrieb 
Zur Entwicklung eines erweiterten Prüfstandes sind Kenntnisse über die 
Turbinenbeaufschlagung und das Betriebsverhalten des Turboladers am 
Verbrennungsmotor unbedingt notwendig. An einem direkteinspritzenden 2-Zylinder 
Downsizingmotor mit 0.9 l Hubraum werden Einflüsse der pulsierenden Abgasmassen-
strömung auf das Betriebsverhalten des Turboladers (Tabelle 7-2) experimentell unter-
sucht /38/. Aufgrund der großen Zündabstände von 360°KW eignet sich der Zweizylinder-
versuchsmotor zur Analyse von Einflüssen pulsierender Abgasströmung auf das dynami-
sche Turboladerverhalten. Im Folgenden werden stationäre Lastpunkte des Versuchsmo-
tors diskutiert. 
 
• Experimentelle Untersuchungen am Versuchsmotor 
Abb. 7-1 zeigt schematisch den direkteinspritzenden Versuchsmotor, an dem das dynami-
















Die abgebildeten Messgrößen werden mit Hilfe der in Tabelle 7-1 dargestellten Sensoren 
ermittelt. Außer dem Turbinenexpansionsverhältnis werden alle Messgrößen stationär er-
mittelt. Zur Untersuchung des dynamischen Turboladerverhaltens sind neben dem Turbi-
nenexpansionsverhältnis weitere instationäre Messgrößen notwendig. Nach Gl. 7-13 wer-
den die Schwankungen der Abgastemperatur als eine isentrope Zustandsänderung ange-
nommen. Aus dem massenstromgemittelten Temperatursignal und der lokalen Druck-
schwankungen lässt sich die instationäre Abgastemperatur abschätzen. Darüber hinaus 
sind Schwankungen des Turbinenmassenstromes zur Untersuchung des dynamischen 
Verhaltens notwendig. Zur Erweiterung des stationär ermittelten Durchsatzverhaltens der 
Turbine wird der stationär gemessene reduzierte Turbinenmassenstrom dm/dtred-gem nach 
Gl. 2-7 auf das rotierende System bezogen (dm/dtred-rot). 
 
 
Abb. 7-2 Erweiterung des stationäre ermittelten Durchsatzkennfeld der Turbolader-
turbine 
 
Nach Gl. 7-1 können die Schlucklinien mit Hilfe von dm/dtred-rot und der entsprechenden 
Umfangsmachzahl für jede Drehzahllinie erweitert werden /33/. Aus dem erweiterten 
Durchsatzkennfeld lassen sich gemäß der gemessenen mittleren Laderdrehzahl die 
Schwankungen des Turbinenmassenstromes dm/dtred-rot in Abhängigkeit des instationären 
Turbinenexpansionsverhältnisses abschätzen. Nach Gl. 7-1 ergibt sich daraus der instatio-
näre reduzierte Turbinenmassenstrom dm/dtred-app,i, der sich zur Extrapolation stationär 











































Als Vergleichsgröße wird der zeitlich gemittelte Abgasmassenstrom aus der eingespritzten 
Kraftstoffmenge und der angesaugten Luft berechnet. Zur definierten Bestimmung des 
mittleren Turbinenmassenstromes werden die Lastpunkte bei geschlossenem Wastegate 
untersucht. Die Laderdrehzahl wird während eines Arbeitszyklus als konstant angenom-
men. Abb. 7-3 stellt das Turbinenexpansionsverhältnis über dem Kurbelwinkel für die stati-
onären Volllastdrehzahlen 1500 und 2500min-1 dar. Die Phase zwischen beiden Verläufen 
resultiert aus den unterschiedlichen Steuerzeiten, die entsprechend der Lastpunkte auf 
maximale effektive Mitteldrücke optimiert werden /38/. 
 
 
Abb. 7-3 Turbinenexpansionsverhältnis (Volllast) 
(Versuchsergebnisse) 
 
Das gemessene Turbinenexpansionsverhältnis ΠT,ts nimmt kurzzeitig Werte an, die den 
Mittelwert um mehr als 100% überragen. Da die Laderdrehzahl während eines Arbeitstak-
tes aufgrund seiner Trägheit θATL relativ konstant bleibt, wird die Turbine temporär bei sehr 
niedrigen Laufzahlen betrieben. Aufgrund annähernd phasengleicher Schwankungen von 
Abgasmassenstrom, Turbineneintrittstemperatur und des Turbinendruckverhältnisses, wird 






die aufsummierte isentrope Turbinenleistung PT,is über einen Arbeitszyklus in Abhängigkeit 
von der sortierten Laufzahl S dar. Die Bestimmung von S und PT,is erfolgt mit Hilfe der oben 
genannten Annahmen für die Bestimmung der Turbinenmassenstrom- und Turbinenein-
trittstemperaturschwankungen. Die Laderdrehzahl wird als konstant angenommen. 
 
 
Abb. 7-4 Aufsummierte Turbinenleistung eines Arbeitszyklus über die Schnelllauf-
zahl (Versuchsergebnisse) 
 
Abb. 7-4 zeigt, dass an dem Zweizylinder-Versuchsmotor die Energieumsetzung in der 
Turbine überwiegend bei niedrigen Schnelllaufzahlen erfolgt. Bei Motordrehzahlen von 
1500 und 2500min-1 werden ca. 80% der Abgasenergie bereits bei Schnelllaufzahlen von 
kleiner als 0.6 übertragen. Bei niedriger Motordrehzahl sind die Druckgradienten der pul-
sierenden Abgasströmung sehr groß, wodurch die Turboladerturbine temporär bei sehr 
niedrigen Laufzahlen betrieben wird. Die Untersuchungen zeigen, dass die Betriebsbedin-
gungen der Turboladerturbine an einem stoßaufgeladenen Versuchsmotor sehr stark 
schwanken. Darüber hinaus wird ein überwiegender Teil der Abgasenthalpie übertragen, 
wenn die Turbine in Zuständen betrieben wird, die an standardmäßig stationären Heißgas-
prüfständen nicht untersucht werden können. Für die Untersuchung und Optimierung von 
Turboladerturbinen an aufgeladenen Verbrennungsmotoren sind Informationen über die 







7.2 Einfluss des Abgassystems auf die verfügbare Abgasenergie 
In Abschnitt 2.1 werden Einflüsse des Abgassystems auf die zur Verfügung stehende Ent-
halpie bei der Abgasturboaufladung diskutiert. Ferner wird am entwickelten Prüfstand die 
Amplitude der pulsierenden Heißgasströmung durch das Volumen des Abgassystems be-
einflusst. Demzufolge werden im Folgenden Einflüsse der Abgasanlage auf die verfügbare 
Enthalpiegefälle über die Turbine untersucht. 
Neben der verfügbaren Abgasenergie am Turbineneintritt wird der Ladungswechsel des 
Motors von dem Abgassystem beeinflusst. Ein geringes Volumen der Abgasleitung bewirkt 
ein schnelles Abfallen des Druckes am Ende der Auslassdruckstöße, wodurch Spülverluste 
und die Ausschiebearbeit verringert werden. Um Druck- und kinetische Energie der Druck-
wellen möglichst effektiv an die Turbinen des Abgasturboladers zu führen, bedarf es einer 
strömungstechnisch richtigen Gestaltung der Rohrleitungen. 
Bei schwankendem Turbinenexpansionsverhältnis ist eine gute Ausnutzung der Abgas-
energie in der Turbine schwierig. Im Gegensatz zur gleichmäßigen Turbinenbeaufschla-
gung wird die Turbine bei stark pulsierender Strömung überwiegend bei niedrigen Turbi-
nenwirkungsgraden betrieben. In der Literatur sind Untersuchungen zum Vergleich der 
Energieausnutzung verschiedener Verfahren zu finden (/107/ und /119/). Basierend auf 
großvolumigen Verbrennungsmotoren zeigen Untersuchungen, dass die verfügbare Ab-
gasenergie überwiegend von dem Volumen des Abgassystems und weniger von Länge 
und Geometrie abhängt /109/. Zur Erforschung von Einflüssen des Abgassystems auf die 
Strömungsverhältnisse und die Ausnutzung der Abgasenthalpie der Turboladerturbine mo-
derner Pkw-Motoren werden verschiedene Abgassysteme an einem direkteinspritzenden 
Pkw-Ottomotor untersucht. Die Versuchsergebnisse werden mit Ergebnissen einer Motor-
prozesssimulation verglichen. 
 
• Versuchsaufbau und Durchführung 
Abb. 7-5 zeigt den schematischen Versuchsaufbau zur Untersuchung von Einflüssen des 
Abgassystems auf die zur Verfügung stehende Abgasenthalpie. Als Versuchsmotor dient 
ein abgasturboaufgeladener 4Zylinder Ottomotor mit 1.8 Liter Hubraum und Direkteinsprit-
zung. Das Abgas wird entsprechend der Zündfolge des Motors einer zweiflutigen Turbine 
zugeführt (Twinscroll). Statische Drücke und Totaltemperaturen werden mit Hilfe der in Ta-
belle 7-1 dargestellten Sensoren ermittelt. 
Das Volumen VAbg zwischen den Auslassventilen und dem Turbineneintritt wird variiert und 
Einflüsse auf das Turbinenverhalten werden analysiert. Der Betriebspunkt des Versuchs-




der Turbinenmassenstrom aus dem Signal des Luftmassensensors und der eingespritzten 
Kraftstoffmenge errechnen werden. Um Einflüsse von Wärmeströmen aufgrund der geo-
metrischen Unterschiede der Abgassysteme zu minimieren, wird der gesamte Aufbau iso-
liert. Die Untersuchungen werden bei gleichen Motorlasten, -drehzahlen, Ladedrücken und 
Abgasmassenströmen durchgeführt, um Beeinträchtigungen auf den Ladungswechsel des 
Verbrennungsmotors zu minimieren. 
 
 
Abb. 7-5 Schematische Darstellung des Versuchsaufbaus mit variablem Abgassys-
temvolumen 
 
Entsprechend der experimentellen Untersuchungen werden 1D-Simulationsrechnungen 
durchgeführt. Zur Modellierung der Turboladerturbine  in der Motorprozesssimulation wer-
den standardmäßig stationär ermittelte Kennfelder verwendet. Da der Querschnitt der 
Rohrleitungen zwischen dem Verbrennungsmotor und der Turboladerturbine nicht kreis-
förmig ist, wird für die Modellierung der strömungsführenden Bauteile der hydraulische 
Durchmesser als Bezugsgröße verwendet. Wandwärmeübergänge und Brennverläufe 
werden entsprechend der Versuchsergebnisse angepasst. 
 
• Versuchsergebnisse 
Abb. 7-6 stellt die Abhängigkeit der verfügbaren Abgasenthalpie von dem Volumen des 
Abgassystems dar. Das arithmetische Mittel der tatsächliche Verdichterleistung PV,i wird 
auf die maximale, gemessene, mittlere Verdichterleistung PV-max-gem bei minimalem Volu-
men des Abgassystems bezogen. Die instationäre Verdichterleistung wird aus der isentro-













Turbinenwirkungsgradkennfeld berechnet. Die turbinenseitigen instationären thermodyna-
mischen Größen werden analog zu Abschnitt 7.2 berechnet. 
Das Leistungsverhältnis PV,i/PV-max-gem wird über dem Verhältnis zwischen dem Gesamtvo-
lumen des Abgassystems VAbg und der Summe der einzelnen Zylindervolumen VZyl=1.8l 
aufgetragen. 
Die Ergebnisse der Untersuchungen an dem Versuchsmotor werden mit den Resultaten 
von Watson & Janota verglichen /109/. An einem Einzylinder Zweitakt-Dieselmotor unter-
suchen die Forscher Einflüsse drei verschiedener Abgassystem auf die verfügbare Abgas-
energie. Motordrehzahl, Last, Ladedruck, Luftmassenstrom und Abgasturbolader, model-
liert durch eine Drosselblende, sind während der Untersuchungen unverändert. Aufgrund 
eines kleineren Referenzvolumens ist die experimentell ermittele Kurve im Vergleich zu 
/109/ nach links verschoben. Die gemessene Abhängigkeit der Verdichterleistung von dem 
Abgasvolumen zeigt eine gute Übereinstimmung mit der Literatur.  
 
 
Abb. 7-6 Einfluss des Abgassystemvolumen auf die Verdichterleistung 
 
Die Simulationsergebnisse weichen besonders bei niedrigen Abgasvolumen bzw. hoher 
Verdichterleistung von den gemessenen Werten ab. Aufgrund der stark schwankenden 







halb des im Kennfeld definierten Turbinenbereiches betrieben. Ungenauigkeiten aufgrund 
fragwürdiger Kennfeldextrapolationen nehmen mit zunehmendem Volumen ab. 
Einflüsse des Abgassystemvolumens auf das verfügbare Enthalpiegefälle über die Turbo-
laderturbine  kann durch die in Abb. 7-6 dargestellte Abhängigkeit beschrieben werden. Die 
Ergebnisse ähneln vorangegangenen Versuchsergebnissen an einem Einzylinder 
Zweitakt-Dieselmotor. Mit Hilfe der Motorprozessrechnung können Einflüsse des Abgas-
systems auf das Betriebsverhalten der Turboladerturbine  gut nachgebildet werden. Bei 
stark pulsierender Abgasströmung nehmen Ungenauigkeiten in der numerischen Be-
schreibung des dynamischen Turboladerverhaltens aufgrund der Extrapolation der Turbi-
nenkennfelder zu. Darüber hinaus zeigen die Untersuchungen das Potential zur Erhöhung 
der verfügbareren Turbinenleistung durch Reduktion des Abgassystemvolumens auf. 
Auf Grundlage dieser Ergebnisse können Amplituden der pulsierenden Heißgasströmung 
am erweiterten Impulsprüfstand optimal eingestellt werden. 
 
7.3 Bestimmung des Turbinenwirkungsgrades mit Hilfe der Turbi-
nenaustrittstemperatur 
In Abschnitt 2.2.2 wird die Schwierigkeit der direkten Ermittlung des isentropen Turbinen-
wirkungsgrades ηT diskutiert. Die Ungenauigkeit der Extrapolation des Produktes aus 
isentropem Turbinen- ηis und mechanischem Wirkungsgrad ηm in der Motorprozesssimula-
tion wird in unterschiedlichen Untersuchungen /81/, /83/ u.ä. diskutiert. Demzufolge wird im 
Rahmen der Untersuchung die Möglichkeit der stationären Ermittlung des Turbinenwir-
kungsgrades ηT durch Messung der Enthalpieabnahme des Heißgases über die Turbine 
erforscht. 
Nach Gl. 2-9 errechnet sich der isentrope Turbinenwirkungsgrad aus dem Verhältnis zwi-
schen der tatsächlichen und der isentropen Enthalpieänderung der Heißgasströmung. Die 
tatsächliche Turbinenleistung ist direkt proportional zur Temperaturdifferenz über die Tur-
bine und kann mit Hilfe einer genauen Temperaturbestimmung der Heißgasströmung am 
Turbinenaustritt bestimmt werden. Der isentrope Turbinenwirkungsgrad ηT,tt kann nach Gl. 






































Aufgrund hoher Abgastemperaturen, einhergehender Strahlung des Turbinengehäuses 
und des konvektiven Wärmestroms, dem drallbehaftetem Charakter und einer inhomoge-
nen Temperaturverteilung der Heißgasströmung stromabwärts der Turboladerturbine ge-
staltet sich die exakte Temperaturbestimmung am Turbinenaustritt (T04) äußerst schwierig. 
Bereits bei einer Abweichung der gemessenen Turbinenaustrittstemperatur von 5K weicht 
der Turbinenwirkungsgrad bei einem spezifischen Absolutwert von 60% (Bsp.: T03=873K, 
ΠT,ts=2, Tabelle 7-2) um drei Prozentpunkten ab. Eine sehr exakte Temperaturmessung ist 
somit essentiell. 
 
Wärmeleitung und Strahlung 
Wegen der hohen Heißgastemperaturen kann die Turbine nicht als adiabat betrachtet wer-
den. Infolge von Temperaturgradienten zwischen der Strömung und den kälteren, strö-
mungsführenden Bauteilen sowie der Umgebung wird thermische Energie von dem heißen 
Fluid an die kalten Bauteile in Form von Konvektion und Strahlung transportiert. Der Wär-
mestrom führt zu einer Abnahme der Gastemperatur. Temperatursonden messen somit zu 
geringe Turbinenaustrittstemperaturen, wodurch der ermittelte Turbinenwirkungsgrad 
scheinbar steigt. Eine Abschätzung des statischen Wärmestromes ist notwendig. 
 
Drall 
Wegen hoher Raddrehzahlen wird der Strömung stromabwärts der Turbine ein starker 
Drall auferlegt, der sich als sehr stabil erweist. Der Geschwindigkeitsgradient über dem 
Strömungsquerschnitt führt zu einer inhomogenen Temperaturverteilung. Darüber hinaus 
hängt die Qualität der Temperaturmessung mittels Thermoelemente, deren Messsignale 
stark von dem Wärmeübergang und somit von der lokalen Machzahl abhängt (vgl. 4.1.3), 
von dem Geschwindigkeitsprofil der Strömung ab. 
 
Temperaturverteilung 
Aufgrund des nicht vermeidbaren Spaltes zwischen den Schaufeln der Turbine und der 
Kontur des Spiralgehäuses wird die Strömung in der Strömungsmaschine nicht gleichmä-
ßig entspannt. Meridional entspannt das Heißgas über die Schaufelkontur, wodurch Ent-




Gegensatz dazu weniger entspannt, wodurch die wandnahe Strömung deutlich heißer als 
das Fluid in der Rohrmitte ist. Somit stellt sich ein inhomogenes Temperaturprofil über den 
Rohrquerschnitt ein. Abb. 7-7 zeigt schematisch die nicht entspannte und somit heißere 
Strömungen durch den Spalt zwischen Kontur und Turbinenrad (durchgehend) und die 
entspannte und somit kühlere Kanalströmung (gestrichelt). 
 
Abb. 7-7 Auswirkungen der Spaltströmung auf die Temperaturverteilung stromab-
wärts der Turboladerturbine 
 
Zur Minimierung von Wärmeströmen werden der gesamte Turbolader sowie die Rohrlei-
tung zwischen dem Turbinenaustritt und der Messstelle isoliert. Thermische Entkopplungen 
des Turbinenein- und –austritts reduzieren die Wärmeleitung zu benachbarten Anbauten, 
wie beispielsweise das Abgassystem. 
Stromabwärts der Turbine wird ein Mischer installiert, der das inhomogene Strömungsprofil 
vergleichmäßigt. Der Drall der Austrittsströmung wird mittels eines Kreuzbleches gebro-
chen. Mit Hilfe strömungsführender Schaufeln wird anschließend das ungleichmäßige 
Temperaturprofil homogenisiert. 
 
• Homogenisierung der Strömung 
Mit Hilfe eines statischen Mischers wird die Strömung stromabwärts der Turboladerturbine  
homogenisiert (/61/ und /100/). Abb.7-8 zeigt schematisch die Positionierung des Mischers 
sowie die Isolierung des Gesamtaufbaus und die notwendigen Messstellen zur thermody-
namischen Beschreibung der Strömungsmaschine. Die verwendete Messtechnik entspricht 







das Turbinenexpansionsverhältnis mit Hilfe von Druckmessungen direkt vor und unmittel-











Abb.7-8 Schematischer Versuchsaufbau zur Ermittlung der Turbinenaustrittstempe-
ratur T04 
 
Abb.7-9 zeigt den Aufbau des Mischers mit einem Kreuzblech zur Drallbrechung und den 
anschließend folgenden Schaufeln zur Strömungsführung. Vier Schaufeln, welche um 135° 
zur Strömungsrichtung angewinkelt sind, führen die heißere wandnahe Strömung in Rich-
tung Rohrmitte. Zwei weitere Schaufeln, welche um 45° angewinkelt sind, führen das kälte-
re Fluid von der Rohrmitte zur Außenwand des Rohres. 
 
 









Zur Validierung der Konstruktion werden CFD-Simulationen einer repräsentativen Turbine-
nabströmung durchgeführt. Am Eintritt des Mischers wird ein Luftmassenstrom von 0.1kg/s 
mit einem Winkel von 45° zur Hauptströmung definiert. Das Temperaturprofil wird als para-
bolische Funktion von der Rohrmitte in Abhängigkeit des Rohrradius r definiert (Gl. 7-3). 
 














Die Außenwand des Rohres mit einem Durchmesser von 65mm wird adiabat gerechnet. 
 
  
Abb.7-10 Stromlinien und Temperaturverteilung in Kelvin am Mischeraustritt 
(CFD-Simulation) 
 
Die Ergebnisse der CFD-Rechnung zeigen in Abb.7-10 links, dass durch das Kreuzblech 
des Mischers der Drall der Turbinenaustrittsströmung gebrochen wird. 
Die Stromlinien in der Darstellung zeigen, dass der starke Drall am Eintritt des Mischers 
durch das Kreuzblech abgeschwächt wird. Das Temperaturprofil in der rechten Darstellung 
zeigt eine Inhomogenität von kleiner als 5K. Die Leitschaufeln des Mischers erreichen eine 
Vermischung der heißeren wandnahen und der kälteren Strömung in der Rohrmitte und ein 
homogenes Temperaturprofil am Austritt des Mischers. 
Abb.7-11 zeigt gemessene Gastemperaturen am Mischeraustritt über den Rohrquerschnitt. 
Drei Thermoelemente des Typs K sind vergleichbar der kleinen Darstellung 120° zueinan-
der im Messrohr eingebaut. Von der Sensoraufnahme werden die Messspitzen der drei 




Querschnitt traversiert wird. Abb.7-11 zeigt ein sehr gleichmäßiges Temperaturprofil ab ei-
ner ausreichenden Eintauchtiefe der Thermoelemente. 
Eintauchtiefen kleiner als 20mm werden von Wärmeleitung an die kalten Rohraußenwände 
stark beeinflusst, sodass die Messung der Gastemperatur stark verfälscht wird. Wird der 
Sensor so weit eingetaucht, dass die Messspitze sehr nahe an der Rohrwand ist, beein-
trächtigt Wärmestrahlung an die Rohrwand das Messergebnis. 
 
 
Abb.7-11 Temperaturmessung entsprechend der Messstelle 
 
• Versuchsergebnisse 
Durch Messungen der Turbinenaustrittstemperatur hinter dem Mischer, des Turbinenaus-
trittsdrucks vor dem Mischer sowie von Turbineneintrittsdruck und –temperatur wird nach 
Gl. 7-2 der isentrope Wirkungsgrad ηT der Abgasturboladerturbine ermittelt. 
Abb.7-12 zeigt den gemessenen isentropen Turbinenwirkungsgrad ηT über der Schnell-
laufzahl S für verschiedene Turbineneintrittstemperaturen. Links werden der total-statische 
und rechts der total-totale Turbinenwirkungsgrad dargestellt. Zum Vergleich ist der mit Hilfe 
von CFD berechnete Turbinenwirkungsgrad (ηT,ts-CFD, ηT,tt-CFD) hinzugefügt. Grundsätzlich 
ist zu erkennen, dass der messtechnisch ermittelte Wirkungsgrad einen untypischen Ver-













Abb.7-13 zeigt die isentrope und tatsächliche Zustandsänderung in der Turbine im h-s-
Diagramm. Die Heißgasströmung wird in der Turbine von der Temperatur T3 auf T4 ent-
spannt. Aufgrund von Wärmeströmen an die kälteren Rohrwände wird thermische Ener-
gie ∆hQ an die Umgebung abgegeben. Die gemessene Gastemperatur ist niedriger als 
die tatsächliche Turbinenaustrittstemperatur, wodurch der Wirkungsgrad ηT-gem schein-
bar zunimmt. Mit zunehmender Schnelllaufzahl nimmt das Turbinenexpansionsverhält-
nis bzw. -massenstrom ab. Mit sinkendem Abgasmassenstrom nimmt der relative Wär-
mestrom zu, wodurch scheinbar zu niedrige Temperaturen gemessen werden und ηT-gem 
ansteigt. Die Genauigkeit der Wirkungsgradbestimmung mittels Messung der Turbinen-


































Darüber hinaus wird die Druckmessung unmittelbar hinter dem Turbinenaustritt von dem 
Drall der austretenden Turbinenströmung beeinflusst. Die statische Druckmessung p4 wird 
durch die Radialkomponente cr der Austrittsgeschwindigkeit erhöht /30/. Abb.7-13 zeigt 
rechts den Einfluss der Radialgeschwindigkeit auf die Druckmessung p4-gem und somit auf 
den berechneten Turbinenwirkungsgrad. Gl. 7-4 stellt den Einfluss der Radialkomponente 







Zur Berücksichtigung der Turbinenaustrittsgeschwindigkeit auf die Auswertung des Wir-
kungsgrades ist die Darstellung der Turbinencharakteristik mittels des Totalwirkungsgrades 
ηT-tt sinnvoll (Abb.7-12, rechts). 
 
Mit Hilfe des statischen Mischers wird die Austrittsströmung der Abgasturboladerturbine 
homogenisiert. Trotz Isolierung und thermischer Entkopplung können Wärmeströme von 
der heißen Strömung an die kalte Wand und deren Umgebung nicht eliminiert werden. Je 
höher der Abgasmassenstrom, desto geringer sind die Auswirkungen von Wärmeströmen 
auf den berechneten isentropen Turbinenwirkungsgrad. Durch Variation der Turbinenein-
trittstemperatur kann der Wirkungsgrad bei ausreichend hohen Turbinenmassenströmen 
über der Laufzahl gemessen werden. Die Gastemperatur beeinträchtigt gleichzeitig die lo-
kale Machzahl und damit die Strömungsverluste. Eine Ermittlung der Turbinenwirkungs-
gradkennfelder durch Variation der Turbineneintrittstemperatur ist daher nicht zielführend. 
Durch Anpassung der entspannten Turbinenaustrittstemperatur auf Umgebungsbedingun-
gen können Wärmeströme von dem Heißgas an die Umgebung minimiert werden. Eine 
Regelung der Eintrittstemperatur auf das dazu notwendige Niveau ist schwierig. Darüber 
hinaus sollte das Temperaturniveau der Turbinenkennfeldermittlung motorrealistischen Be-
triebsbedingungen entsprechen /99/. Eine exakte Bestimmung des isentropen Turbinen-
wirkungsgradkennfeldes ist komplex. Gleichwohl ist mit Hilfe des statischen Mischers und 
einer Bewertung der Wärmeströme zwischen Turbinenaustritt und Temperaturmessstelle 






7.4 Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens in der Mo-
torprozessrechnung 
Die Genauigkeit der numerischen Beschreibung des dynamischen Turboladerverhaltens 
mit Hilfe der 1D-Motorprozesssimulation wird zum Einen von der Modellierung des Aufla-
deaggregates bzw. der Qualität der Turboladerkennfelder und zum Anderen von der quasi-
stationären Beschreibung instationärer Strömungsvorgänge beeinflusst. An der Fakultät 
Verkehrswissenschaften "Friedrich List" der Technischen Universität Dresden werden dazu 
Einflüsse instationärer Abgasströmung auf das Verhalten von Abgasturboladern unter-
sucht. Die Versuchsergebnisse werden mit Simulationsrechnungen verglichen. 
 
• Zielsetzung 
Ziel der Untersuchung ist die Bewertung der quasi-stationären Annahme zur numerischen 
Beschreibung instationärer Betriebsbedingungen des Abgasturboladers. Versuchsergeb-
nisse werden mit Resultaten äquivalenter 1D – Strömungssimulationen verglichen. 
Die Turboladerturbine wird mit einer pulsierenden Strömung beaufschlagt. Das instationäre 
Turbinendruckverhältnis schwankt kontinuierlich zwischen Werten innerhalb des Bereichs 
der stationären Turbinenvermessung (Abb.7-14). 
Zur Bestimmung des instationären Enthalpiegefälles und der technischen Leistung der 
Turbine werden die notwendigen Messgrößen mit hohen Abtastraten ermittelt. Die Ver-
suchsergebnisse werden mit den Ergebnissen der Motorprozessrechnung unter Verwen-
dung stationär ermittelter Turboladerkennfelder verglichen. 
 
 
Abb.7-14 Stationär ermitteltes Turbinendurchsatzkennfeld und instationäres Turbi-


























Der in Abb.7-15 schematisch dargestellte Turboladerprüfstand besteht aus einem Hubkol-
benmotor als Heißgaserzeuger, mehreren Beruhigungsvolumen zur Dämpfung der Druck-
pulsationen des Motors und einem Abgasturbolader (Tabelle 7-2). Mit Hilfe einer Gegen-
druckeinheit wird der Betriebspunkt des Verdichters eingestellt. 
Durch Anregung des Beruhigungsvolumens in seiner Eigenfrequenz wird die dämpfende 
Wirkung reduziert. Die vom Verbrennungsmotor erzeugten Druckpulsationen werden bei 
entsprechender Motordrehzahl teilweise bis an den Turbineneintritt geleitet, wodurch die 
Turboladerturbine  instationär beaufschlagt wird. 
 
 
Abb.7-15 Schematischer Aufbau des Turboladerprüfstands 
 
Der Messaufbau und die Messstellen zur Untersuchung des dynamischen Turboladerver-
haltens sind in der Abb.7-15 dargestellten. Die Ermittlung der instationären Messgrößen 
kommt den Systematiken in Abschnitt 4.1.3 gleich. Die verwendete Messsensorik ent-
spricht den in Tabelle 7-1 beschriebenen Druck-, Temperatur und Drehzahlsensoren. Im 
Gegensatz zu der diskutierten Methode zur instationären Temperaturermittlung wird die 
Turbineneintrittstemperatur unter der Annahme einer isentropen Zustandsänderung aus 
der instationären Druckmessung und der gemessenen massenstromgemittelten Tempera-
tur berechnet (Gl. 7-13). Die experimentelle Beschreibung thermodynamischer Eigenschaf-
ten der Turboladerturbine unter pulsierender Beaufschlagung erfolgt mit der in Abschnitt 















Das gemessene instationäre Turbinendruckverhältnis, die Laderdrehzahl sowie die Ein-
trittstemperatur werden in der Motorprozesssimulation als Randbedingungen der Turbola-
derturbine  definiert. Das berechnete instationäre Betriebsverhalten der Turbine wird mit 
den Versuchsergebnissen verglichen. 
 
• Versuchsergebnisse 
Die Schwankungen des Turbinenexpansionsverhältnisses ΠT,ts entsprechen in dem unter-
suchten Turbinenbetriebspunkt ca. 6% des mittleren Druckgefälles und liegen innerhalb 
des stationär definierten Betriebsbereiches der Turbine (vgl. Abb.7-14). Abb.7-16 stellt den 
Vergleich zwischen den im Versuch ermittelten (durchgezogene Linie) und in der Motor-
prozesssimulation berechneten (strichpunktierte Linie) zeitlichen Schwankungen des Tur-
binenmassendurchsatzes und der tatsächlichen Turbinenleistung über dem Kurbelwinkel 
des Verbrennungsmotors dar. 
Die Berechnung des reduzierten Massendurchsatzes der Turbine stimmt mit dem Ver-
suchsergebnis gut überein. Abweichungen zwischen der berechneten und gemessenen 
Turbinenleistung sind gering. Die Unterschiede sind in erster Linie auf die Bestimmung der 
instationären Turbineneintrittstemperatur zurückzuführen. Darüber hinaus wirken sich Un-
genauigkeiten der Ermittlung der Radbeschleunigung auf die Leistungsbestimmung der 
Turbine aus. Ferner wird PT von Fehlern in der Bestimmung der instationären Verdichter-
































Die geringen Unterschiede zwischen den gemessenen und berechneten Größen von Tur-
binenmassendurchsatz und –leistung zeigen, dass Ungenauigkeiten der quasi-stationären 
Annahme zur Berechnung instationärer Turbinenbetriebe am Motor gering sind. In den vor-
liegenden Untersuchungen können Fehler aufgrund der Annahme vernachlässigt werden. 
 
7.5 Einflüsse von Wärmeströmen auf den Verdichterwirkungsgrad 
Nach Gl. 2-10 hängt die Berechnung des Turbinenwirkungsgrades üblicherweise von dem 
Betriebsverhalten des Verdichters ab. Die Vermessung des Verdichters wird entsprechend 
seines Betriebspunktes mehr oder minder stark von Wärmeströmen beeinflusst. Wärme-
ströme von der heißen Turbine über das Lagergehäuse bis in die Verdichterströmung ver-
fälschen das Messergebnis zur Bestimmung des Verdichter- und somit des Turbinenwir-
kungsgrades. 
Zur Bewertung von Einflüssen der Wärmeströme auf das Betriebsverhalten des Turbola-
derverdichters wird der Abgasturbolader an einem standardmäßigen Heißgasprüfstand mit 
unterschiedlich intensiver Turboladerkühlung untersucht. Die Kühlung des in Tabelle 7-2 
beschriebenen Turboladers umfasst dessen Lagergehäuse. Ziel der Untersuchung ist eine 
qualitative Abschätzung von Wärmestromeinflüssen auf die Ermittlung thermodynamischer 
Eigenschaften des Radialverdichters in Abhängigkeit seines Betriebspunktes. 
Mit Hilfe einer Kühlwassertemperatur von 323K wird der Wärmeeintrag am Verdichter mi-
nimiert (QV-min). Durch eine Erhöhung der Temperatur des Kühlwasserstromes auf 363K 
(QV-max, Standardeinstellung), wird der Wärmeeintrag am Verdichter erhöht. Der Kühlwas-
sermassenstrom beider Untersuchungen ist gleich. Abb.7-17 stellt den Verdichterwir-
kungsgrad entsprechend der Verdichterumfangsgeschwindigkeiten uV=315 (Rechteck), 
360 (Dreieck) und 400m/s (Kreis) bei den verschiedenen Kühlwassertemperaturen über 
dem reduzierten Verdichtermassenstrom dar. Die gestrichelten Verläufe beschreiben die 
Charakteristik bei niedrigen Kühlwassertemperaturen (323K), die strichpunktierten Linien 
bei hohen Temperaturen des Kühlmediums. 
Grundsätzlich erhöht sich in Abb.7-17 der Verdichterwirkungsgrad durch Reduktion des 
Wärmeeintrages (QV-min) auf die Arbeitsmaschine mittels niedriger Kühlwassertemperatur. 
Darüber hinaus unterscheiden sich die Abweichungen zwischen den Untersuchungen mit 
unterschiedlichen Kühlwassertemperaturen in Abhängigkeit von dem Betriebspunkt des 
Radialverdichters. Abb.7-17 zeigt deutlich größere Einflüsse der Kühlintensität auf den 




massenstrom nehmen Einflüsse von Wärmeströmen auf die Bestimmung des Verdichter-
wirkungsgrades entlang Linien konstanter Drehzahl zu. 
 
Abb.7-17 Einfluss von Wärmeströmen auf die Verdichtervermessung 
 
Aufgrund des zusätzlichen Wärmeintrages nimmt die Verdichteraustrittstemperatur schein-
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Nach Gl. 7-5 steigt mit scheinbar sinkendem Verdichterwirkungsgrad ηV, aufgrund zuneh-
mender Kühlintensität des Turboladers, vermeintlich der Turbinenwirkungsgrad ηT. Abb. 
7-18 stellt den Einfluss der Wärmeströme auf den Turbinenwirkungsgrad dar. 
Zunehmende Beeinträchtigungen des Verdichterwirkungsgrades nahe seiner Pumpgrenze 
übertragen sich direkt auf die Wirkungsgradbestimmung der Turbine. Änderungen von ηT 
aufgrund verdichterseitiger Wärmeströme sind nahe der Verdichterpumpgrenze deutlich 
größer als an der Stopfgrenze (∆ηT-dia-SG < ∆ηT-dia-PG). 
Im Beispiel (Tabelle 7-2) nimmt der Turbinenwirkungsgrad aufgrund intensiver Kühlung des 











trägt nahe der Verdichterstopfgrenze ∆ηT-SG~2% und nahe der Verdichterpumpgrenze ∆ηT-
PG~5%. Mit zunehmender Laderdrehzahl sinkt der Einfluss des Wärmeeintrages auf die 
Ermittlung thermodynamischer Eigenschaften des Abgasturboladers. 
 
 
Abb. 7-18 Einflüsse verdichterseitiger Wärmeströme auf die Turbinenvermessung 
 
Besonders im Kennfeldbereich der Anbindung ermittelter Turbinenwirkungsgrade mittels 
standardmäßiger und instationärer Vermessung sind unterschiedliche Beeinflussungen 
durch Wärmeströme zu berücksichtigen. Auf Grundlage dieser Untersuchung können diese 
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Gl. 7-14 ( ) 43nnT-ad p-ph =  
 
7.7 Messsensorik und Komponenten 
Neben den Komponenten des erweiterten Prüfstandes zur instationären Untersuchung der 
Turboladercharakteristik werden Standardmesssensoren des stationären Heißgasprüf-




Zur Erfassung des thermodynamischen Verhaltens von Verdichter und Turbine eines Ab-
gasturboladers sind die Messgrößen Temperatur, Druck und Massenstrom zu messen. 
Die stationären Totaltemperaturen werden mittels Thermoelemente Typ K der Genauig-
keitsklasse A ermittelt. Die Messstellen sind mit je 3 Thermoelementen ausgestattet, wel-
che bis 3/4 des Rohrdurchmessers in das Rohr hineinragen. Aufgrund großer Rohrquer-
schnitt und somit lokal niedriger Strömungsgeschwindigkeiten in den Messrohren, sind 
Fehler aufgrund der Annahme einer Totaltemperaturmessung sehr gering. 
Für die stationäre Druckmessung werden WIKA Relativdrucksensoren mit einer maxima-
len Abtastrate von 100Hz verwendet. Die Ungenauigkeit des Sensors beträgt 0.1% des 
Messwertes in einem Temperaturbereich von 273 bis 323K. Die Sensoren messen über 




gen (d=2mm) den statischen Druck. Das Messprinzip beruht auf einer Widerstandsände-
rung in einem elektrischen Leiter unter Druckbeaufschlagung. 
Digitale Massenstrom-Meter der Firma Sensyflow ermitteln stationäre Massenströme 
nach dem Wärmeprinzip (Hitzdrahtsonde /26/). Der Sensor kann nur in sauberer Strömung 
bis zu Temperaturen von 423K eingesetzt werden und misst den stationären Verdichter-
massenstrom sowie den Turbinen-Luft- und -Brennstoffmassenstrom. Die Ungenauigkeit 
des Sensors liegt bei etwa 1% des Messwertes. 
 
• Komponenten des erweiterten Prüfstandes 
Komponente Hersteller Bezeichnung Technische Daten Genauigkeit Abtastrate





































2602015 DS 1 nmax = 400.000min-1 Linearität:<0.2% 1.25MHz
 
Tabelle 7-1: Komponenten des erweiterten Prüfstandes 
 
 
• Versuchslader: Continental SK1 Los 1 
Wesentliche geometrische Abmessungen und Nomenklatur des Radialverdichters und der 
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